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Reibung fettgeschmierter Wälzlager 
Auf Grundlage der im Rahmen dieser Arbeit durchgeführten Versuchsreihen mit fett- 
sowie öl-luftgeschmierten Schrägkugellagern und fettgeschmierten Rillenkugellagern 
konnte ein Berechnungsmodell zur Ermittlung des Reibmomentenanteils aus den 
eigentlichen Wälzkontakten erstellt werden. Damit steht Schmierstoff-, Wälzlagerher-
stellern und -Anwendern nun ein praktisch anwendbares Berechungsprogramm zur 
Verfügung, mit dem die Reibung in einem fettgeschmierten Wälzlager berechnet 
werden kann. Ferner wurden die Kenntnisse über die eingesetzten Fette hinsichtlich der 
Dielektrizitätswerte und der rheologischen Eigenschaften erweitert. 
Die Ergebnisse zeigen, dass das Schmierstoffangebot das Reibungsverhalten 
fettgeschmierter Lager wesentlich beeinflusst. Es liegt meistens eine so genannte 
Minimalmengenschmierung vor. Bei den Versuchen mit Öl-Luft-Schmierung und 
Messungen an Lagern unterschiedlicher Baugröße zeigte sich, dass dabei Schmierfilme 
entstehen, die wesentlich dünner sind, als nach der EHD-Schmierungstheorie für 
Vollschmierung zu erwarten wäre. Ein wesentlicher Vorteil liegt in den sehr geringen 
Reibmomenten, die daraus resultieren, dass auf diese Weise Verluste durch Scherung im 
Schmierstoff minimiert werden. Aus dem Vergleich von Versuchen mit Schrägkugella-
gern und Rillenkugellagern mit unterschiedlichem Verhältnis von Axial- und 
Radialbelastung ergab sich, dass dabei dem Bohrschlupf eine große Bedeutung 
zukommt, da er Schmierstoff in den Kontakt fördert. 
Ein im Rahmen dieser Arbeit systematisch durchgeführter Vergleich zwischen 
physikalischen Schmierfettkennwerten und den gemessenen bzw. berechneten 
Reibmomenten zeigt, dass sich die statische Ölabscheidung eines Fettes und die 




Friction of Grease Lubricated Ball Bearings 
Based on experimental measurements with grease lubricated and air-oil-lubricated 
angular contact ball bearings as well as with grease lubricated deep groove ball bearings 
it was possible to develop a computational model for the determination of friction in the 
bearings. 
The results show that the impact of the lubricant on the friction in ball bearings is 
significant. In most cases, a starved lubrication was encountered. A comparison between 
air-oil lubrication and the measurements with ball bearings of various dimensions 
showed that the formed lubricant film was thinner than the one according to the EHD 
lubrication theory. A major advantage is the very low amount of friction because the 
shear losses in the lubricant are minimized. A comparison between angular contact ball 
bearings and deep groove ball bearings with different ratios of axial and radial forces 
showed the high impact of spin since it carries the lubricant into the contacts. 
A systematic comparison between the physical lubricant characteristics and the results 
of the measured and calculated friction shows that the static oil separation of a grease 
and the maximum rotational speed during run-in are important parameters that influence 
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Der überwiegende Teil (etwa 90 %) der Wälzlager im allgemeinen Maschinenbau wird heute 
bereits mit Fett geschmiert, da im Vergleich zur Ölschmierung ein wesentlich geringerer 
Aufwand erforderlich ist und lange wartungsfreie Laufzeiten erzielt werden können. Im 
Getriebebau bot sich bisher die gleichzeitige Versorgung der Verzahnungen und der 
Wälzlager mit demselben Schmierstoff an, aber auch hier gewinnt die Fettschmierung der 
Wälzlager an Bedeutung. 
Ein Weg zur Verbesserung des Wirkungsgrades von Getrieben führt über die Verminderung 
der Planschverluste durch Absenkung des Ölstandes. Verschiedene Vorhaben beschäftigen 
sich mit diesen Fragen und der Idee des „trockenen“ Getriebes auch im Hinblick auf eine 
verringerte Umweltbelastung. Das Ölvolumen und damit Wirkungsgradverluste und 
umweltschädigende Emissionen lassen sich am weitesten verringern, wenn man von der 
Tauchschmierung zur Fettschmierung der Wälzlager übergeht; Voraussetzung ist die Wahl 
eines geeigneten, reibungsarmen Schmierfettes mit ausreichender Gebrauchsdauer. 
Ein weiterer Vorteil ist die Möglichkeit, die Wälzlager durch einfache Dichtungen gegen den 
Zutritt von Verschleißpartikeln und anderen Verunreinigungen zu schützen und das 
Schmierfett auf die Bedürfnisse des Wälzlagers abzustimmen. Schmieröle, die in Hinblick auf 
die Anforderungen im übrigen Getriebe ausgewählt werden, können häufig keine optimale 
Schmierung der Wälzlager gewährleisten. 
Es ist notwendig, zu untersuchen, welches Potenzial in dieser Lösung liegt und wie es 
ausgeschöpft werden kann. Die Kenntnis der in einem fettgeschmierten Wälzlager erzeugten 
Reibleistung ist dabei – wie auch bei Anwendungen außerhalb von Getrieben – erforderlich, 
um in der Auslegungsphase bei einer gegebenen Lagereinbauumgebung die stationäre 
Lagertemperatur bestimmen zu können. Diese stationäre Lagertemperatur übt in einem weiten 
Temperaturbereich einen entscheidenden Einfluss auf die Fettgebrauchsdauer und die 
zulässigen Drehzahlen aus. 
Zur Berechnung der Reibung werden in der Literatur lediglich Beiwerte f0 für ölbadge-
schmierte Wälzlager genannt, mit denen das lastunabhängige Reibmoment M0 für das gesamte 
Lager ermittelt werden kann. Es wird häufig empfohlen, diese Beiwerte bei Fettschmierung zu 
halbieren. Aufgrund von Messergebnissen, die in der FVA-Literaturstudie Nr. T 742 
„Reibmomentmessung und Berechnung an Wälzlagern“ [1] zusammengestellt sind, müssten 
in Wirklichkeit je nach Schmierfettzusammensetzung und Betriebsbedingungen sogar 
Korrekturfaktoren zwischen 0,25 und 4 verwendet werden. Dies ist verständlich, da die f0-
Werte vor mehreren Jahrzehnten an Lagern damaliger Ausführung unter Standardbedingungen 
mit den wenigen seinerzeit üblichen Fetten ermittelt wurden. Damit können die Reibmomente 
und Referenzdrehzahlen für Fettschmierung gegenwärtig nur mit unzureichender Genauigkeit 
2  Einleitung 
 
berechnet werden. Das Leistungspotenzial von Lagerungen wird daher nicht voll ausge-
schöpft. 
Das Ziel dieser Forschungsarbeit war es, ein Hilfsmittel für die Vorhersage der Reibmomente 
in fettgeschmierten Wälzlagern zu entwickeln. Dazu wurden vor und während der Bestim-
mung von geeigneten theoretischen Modellen experimentelle Untersuchungen durchgeführt. 
Diese Untersuchungen bildeten die Grundlage für ein hinreichend genaues Berechnungsver-
fahren. 
Auf dieser Grundlage wurde auch ein benutzerfreundliches Programm entwickelt. 
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2 Stand der Forschung 
2.1 Bisherige Arbeiten 
Wälzlager stellen ein komplexes tribologisches System dar, dessen Eigenschaften maßgeblich 
durch den verwendeten Schmierstoff beeinflusst werden (Bild 2 und Bild 4). Als Schmier-
stoffe werden vorwiegend Schmierfette, Öle und Festschmierstoffe eingesetzt. Die Auslegung 
und Berechnung von Wälzlagern wird nach der klassischen Theorie nach Palmgren 
vorgenommen. Es hat sich allerdings herausgestellt, dass die ermittelten Betriebsreibmomente 
an fettgeschmierten Wälzlagern nur sehr ungenau zu berechnen sind (Bild 1). 
 
Bild 1: Gemessene und berechnete Reibmomente eines fettgeschmierten 
Zylinderrollenlagers NJ 220 [2] 
Die gemessenen Werte streuen in Abhängigkeit von der Schmierfettzusammensetzung, dem 
Schmierungszustand, den Wälzlagerbauarten und den Betriebsbedingungen. Die in neuerer 
Zeit entwickelten Modelle von Zhu [31], Liang [50], Steinert [44] beziehen sich lediglich auf 
Ölschmierung und sind für spezielle Lagerungen erstellt und verifiziert worden. Für die 
fettgeschmierten Wälzlagerungen liegen nur für einige spezielle Fettzusammensetzungen 
unter speziellen Betriebsbedingungen wie z.B. tiefen Temperaturen und hohen Drehzahlen 
gesicherte Erkenntnisse vor. Diese Erkenntnisse sind nicht hinreichend, um eine umfassende 
Aussage über das komplexe Verhalten von fettgeschmierten Wälzlagern zu ermöglichen. Sie 
können aber als Basis für die Erstellung von Modellen zur Reibmomentenberechnung in 
solchen Lagerungen dienen. 
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2.1.1 Fettschmierung von Wälzlagerungen 
Schmierfette finden in weiten Gebieten der Technik Anwendung. Im Bereich der Wälzlager-
schmierung sind Schmierfette beispielsweise mit einem Anteil von 90 % die mit Abstand 
meistverwendeten Schmierstoffe. Das üblicherweise eingesetzte Fett besteht in der Regel aus 
den drei Komponenten Grundöl, Verdicker sowie Additivpaket und erfüllt die Anforderungen 

























Bild 2: Struktur eines Tribosystems 
 
Schmierfette werden eingeteilt nach Fettarten (Grundöl, Verdickerart und -seife) und deren 
Eigenschaften (Temperatureinsatzbereich, Tropfpunkt, Walkpenetration, Korrosionsschutz-
wirkung, Wasserbeständigkeit usw.). Eine Übersicht über die Einteilung und die Anforderun-
gen an die konsistenten Schmierfette K gibt DIN 51 825. 
Die Gebrauchsdauer von Schmierfetten wird durch mechanische Beanspruchung, die 
Umgebungsbedingungen und die Fettzusammensetzung begrenzt. Sie ist damit im Wesentli-
chen von dem Drehzahlkennwert n · dm, dem Fett (Grundölviskosität und -art, Verdickerart 
und -anteil, Additivierung etc.), der Konstruktion (Fettzuführung und -austritt, Wellenanord-
nung, Wärmeabfuhr, Abdichtung etc.) sowie den Betriebsbedingungen (Schwingungen, 
Umgebungstemperatur, verunreinigende Medien etc.) abhängig [6], [7]. 
In vielen Einsatzbereichen besitzen Schmierfette durch ihre Konsistenz erhebliche Vorteile 
gegenüber der Ölschmierung. Fette haben die Eigenschaft, in der Schmierstelle zu verharren 
und müssen in der Regel nur einmal in die Schmierstelle eingebracht (Lebensdauerschmie-
rung) oder in entsprechenden Intervallen ergänzt bzw. erneuert werden.  
Als allgemeine Vorteile der Fettschmierung [11], [12], [13] gilt Folgendes: 
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• es ist ein vergleichsweise geringer konstruktiver und wartungstechnischer Aufwand für 
Schmierung und Lagerung erforderlich; 
• eine Abdichtung gegen Schmierfettverlust ist mit relativ einfachen Mitteln möglich; 
• mit Fett ist unter geringem Aufwand eine Minimalmengenschmierung mit sehr niedriger 
Reibung realisierbar. 
Spezielle Vorteile fettgeschmierter Getriebelagerungen sind: 
• die Lager können gegen (Verschleiß-) Partikel im Getriebeöl geschützt werden, die 
Ermüdungslebensdauer wird damit verlängert; 
• die Eigenschaften der Schmierfette können ohne Rücksicht auf die Anforderungen der 
Verzahnungen so gewählt werden, dass sie optimal auf die Lagerbauart, die Lagerwerk-
stoffe und die Betriebsbedingungen der Lager, insbesondere deren Drehzahl, abgestimmt 
sind; 
• eine Überschmierung der Lager durch einen zu hohen Ölstand mit erhöhten Reibungs-
verlusten unterbleibt bei geeigneter Abdichtung; 
• die Lager werden unabhängig von einer ausreichenden Ölversorgung aus dem Getriebe. 
Diese Vorteile sind die Grundlage für Überlegungen, ob eine Trennung der Schmierstoffver-
sorgung von Lagerungen und Getriebekomponenten sinnvoll ist. 
Im Vergleich mit Ölschmierung stellen sich bei Fettschmierung eine Reihe von Fragen, die 
nur bei Kenntnis des Reibungsverhaltens zu beantworten sind: 
• Kann die im Lager entstehende Wärme bei akzeptablen Temperaturen abgeführt werden, 
gegebenenfalls unter Berücksichtigung schleifender Dichtungen? 
• Wie ändert sich die Verlustleistung im gesamten Aggregat? 
• Welche Drehzahlen sind erreichbar? 
• Welche Gebrauchsdauer ist für die Lagerung zu erwarten? 
6  Stand der Forschung 
 
 
Bild 3: Getriebe mit abgedichteter Lagerung 
 


























Bild 4: Einflussfaktoren auf das Reibungsverhalten und die  
Gebrauchsdauer fettgeschmierter Lagerungen 
 
Dichtscheibe 
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Für die Gewährleistung der Gebrauchseigenschaften und der Betriebssicherheit über die 
Schmierfettgebrauchsdauer hinaus ist eine rechtzeitige Nachschmierung oder ein Wechsel des 
Fettes erforderlich. Ist die Lebens- oder auch Schmierfettgebrauchsdauer gleich oder größer 
als die Wälzlagerlebensdauer, so liegt Dauerschmierung vor. Der erforderliche Zeitraum für 
die Ergänzung des Fettes wird als Nachschmierfrist und der für die Erneuerung als 
Schmierfrist (oder auch als Fettwechselfrist) bezeichnet. Als Schmierfrist wird üblicherweise 
der Wert für eine 10 %ige Ausfallwahrscheinlichkeit der Schmierwirkung des Fettes gewählt, 
als Nachschmierfrist rund 50 % der Schmierfrist. Die Bestimmung der Nachschmier- und 
Wechselfristen kann näherungsweise mit empirisch ermittelten Formeln oder Diagrammen 
erfolgen, die in der einschlägigen Literatur und in den Produktkatalogen der Hersteller zu 
finden sind. In der Praxis ist eine Nachschmierung jedoch weniger verbreitet, nach Erreichen 
der Schmierfrist wird ein Fettwechsel durchgeführt [1], [14]. Untersuchungen zu dieser 
Thematik erfolgten in den DGMK-Vorhaben 379 [38] und 379-1 [40]. 
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Die Ausbildung des Schmierfilmes und des Schmierungszustandes in den verschiedenen 
Kontaktzonen in einem Wälzlager und damit die Reibung ist von den folgenden Parametern 
abhängig: 
• der Lagerbauart (Kontaktgeometrie der Wälzpartner), 
• der Lagerdrehzahl, 
• der Belastung, 
• der Temperatur, 
• der geometrischen Gestaltung der Lagerumgebung, insbesondere der Größe und Form der 
Fetträume, 
• dem Schmierstoff (Grundöl, Verdicker, Additivierung), 
• der zur Verfügung stehenden Schmierstoffmenge und 
• der Dichtungsbauart. 
Grundsätzlich können sich in einem Wälzlager die Schmierungszustände Vollschmierung, 
Teilschmierung oder Grenzschmierung einstellen, siehe Bild 5. Sind die Oberflächen der 
Wälzkontakte ganz oder nahezu vollständig durch einen tragenden Schmierfilm getrennt, liegt 
Vollschmierung vor. Es herrscht fast reine Flüssigkeitsreibung. Dieser Schmierungszustand, 
den man auch als Flüssigkeitsschmierung bezeichnet, sollte für den Dauerbetrieb stets 
angestrebt werden. 
Zu Teilschmierung kommt es, wenn sich aufgrund der Betriebsbedingungen ein nur sehr 
dünner Schmierfilm ausbildet. Je nach Größe der Oberflächenrauheiten der Kontaktflächen 
stellen sich mehr oder weniger starke örtliche Durchbrüche des elastohydrodynamischen 
(EHD) Schmierfilms mit unmittelbarem Kontakt der Oberflächen ein. Bei Mangelschmierung 
liegt eine Unterversorgung mit Schmierstoff im Wälzkontakt vor. Die sich einstellende 
Schmierfilmhöhe liegt unterhalb der Filmhöhe, welche sich bei Vollschmierung aus den 
hydrodynamischen Bedingungen ergeben würde. Es können, wie bei der Teilschmierung auch, 
örtliche Durchbrüche des elastohydrodynamischen Schmierfilms auftreten. Ist immer noch 
eine Trennung der Oberflächen gegeben, wird im Folgenden von einer „Minimalmengen-
schmierung“ gesprochen. 
Eine Grenzschmierung liegt vor, wenn es zu unmittelbarem Kontakt der Oberflächen kommt, 
wobei diese von einer Grenzschicht bedeckt sind. Solche Grenzschichten entstehen, wenn der 
 
 
Bild 5: Unterschiedliche Schmierungszustände im Wälzkontakt 
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Schmierstoff geeignete Zusätze (Additive) enthält und, begünstigt durch hohe Temperaturen 
und Drücke, in den Festkörperkontakten chemische Reaktionen, Physisorption oder 
Chemisorption ablaufen, Bild 6. 
 
 
Bild 6: Tribologische Prozesse 
 
Diese dünnen Schichten bestehen aus schmierfähigen Reaktionsprodukten, die auf den 
metallischen Oberflächen haften, siehe Bild 7. 
 
 
Bild 7: Grenzschichtaufbau und Einflussgrößen 
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Vollschmierung, Teilschmierung und Grenzschmierung treten sowohl bei Ölschmierung als 
auch bei Fettschmierung auf. Der Schmierungszustand bei Fettschmierung wird hauptsächlich 
von der Grundölsorte und ihrer Viskosität bestimmt. Aber auch der Verdicker des Fettes, der 
Verdickergehalt und die Additivierung üben einen Einfluss auf die sich im Betrieb 
einstellende Schmierfilmhöhe aus [15], [16]. 
Eine ausreichende und wirksame Schmierstoffversorgung in den Kontaktbereichen der 
Wälzkörper im Lager, insbesondere in den hochbeanspruchten Wälzkontakten, ist damit eine 
wichtige Voraussetzung für eine betriebssichere und verschleißarme Wälzlagerung. Die 
Schmierstoffversorgung erfolgt durch die in den Kontaktbereichen vorhandene Schmierstoff-
menge. Diese muss aber ständig zum Ersatz der verbrauchten oder aus den Kontaktflächen 
verdrängten Schmierstoffmenge ergänzt werden, was u. a. durch eine Grundölabgabe des 
Schmierfettes erfolgt, welches sich seitlich an den Laufbereichen der Wälzkörper und an den 
Käfigstegen abgesetzt hat [17], [18], [19], [20], [23]. 
Schmierfette weisen ein nicht-Newtonsches, thixotropes Fließverhalten auf (Bild 8), welches 
durch die scheinbare Viskosität ηS beschrieben werden kann. Bei Fließ- und Schmierungsvor-
gängen im Wälzkontakt ist das Seifenfasergerüst Zerscherungs-, Orientierungs- und 
Neuordnungsvorgängen unterworfen, so dass die scheinbare Viskosität eines Schmierfettes 
nicht nur vom Druck und der Temperatur, sondern auch von dem Schergefälle, der Scherzeit 
und der Vorgeschichte abhängig ist. Da die Seifenfasern der Verdicker in Formationen 
vorliegen und die gleiche Größenordnung wie die Schmierfilmhöhe in Wälzkontakten (im 
µm-Bereich) erreichen können, haben sie einen bedeutenden Einfluss auf die Schmierfilmaus-
bildung. Grundsätzlich können Seifenverdickerfette nicht als homogene Suspensionen 
angesehen werden. Ihre Seifenfaserformationen gelangen in den Wälzkontakt und verursachen 
örtliche, zeitabhängige Störungen im Schmierfilmaufbau. Diese lokalen Verringerungen der 
Schmierfilmhöhen sind im Vergleich zur Ölschmierung auch begleitet von Druckabweichun-
gen, Spannungszunahmen in den Kontaktpartnern sowie Schwingungs- und Laufgeräuscher-
höhungen. Aufgrund der besonderen Struktur, des Schmierfilmaufbaus und des Fließverhal-
tens der Fette spielen die genannten zeitabhängigen Vorgänge bei fettgeschmierten 
Wälzkontakten in der Praxis eine große Rolle [24] - [29]. 





















Bild 8: Rheologisches Verhalten von Schmierstoffen (Fließkurven) [30] 
 
Zur Erfassung des Fließverhaltens von Schmierfetten wurden eine Reihe von Modellen und 
Gleichungen erstellt, welche die Viskosität als Funktion des Schergefälles über einem großen 
Schergefällebereich beschreiben. Zur Bestimmung der Schubspannung kann die Bingham-
Gleichung herangezogen werden. 
0 a Dτ τ= + ⋅  (1) 
Hierbei sind: 
τ: Schubspannung 
τ0: Fließgrenze des Schmierstoffs 
a: Konstante zur Berücksichtigung der Grundölviskosität 
D: Schergefälle 
Bei vielen Schmierfettversuchen zeigt sich, dass anfangs bei Frischbefettung Vollschmierung 
vorliegt und die Schmierfilmhöhe des Fettes ungefähr das 1,1 ... 1,3-fache der Filmhöhe des 
Grundöles erreicht, Bild 9. Mit zunehmender Laufzeit verringert sich die Fettschmierfilmhöhe 
durch Teilschmierungseinflüsse und pendelt sich bei Gleichgewichtsfilmhöhen vom 0,7 ... 0,3-
fachen der Filmhöhe bei Vollschmierung mit Grundöl ein. 
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Bild 9: Abhängigkeit der Schmierfilmhöhe eines Lithiumfettes von der Laufzeit [31] 
 
2.1.2 Reibung im Wälzlager 
Der Bewegungswiderstand in einem Wälzlager setzt sich aus unterschiedlichen Anteilen 
zusammen. Diese Anteile sind die Rollreibung im Wälzkontakt, Gleitreibung im Kontakt 
Wälzkörper-Käfig und Käfig-Bord (nur bei bordgeführten Käfigen), Verluste im Schmierstoff 
außerhalb des Wälzkontaktes und – falls vorhanden – Gleitreibung durch schleifende 
Dichtungen.  
  
Bild 10: Reibung in Wälzlagerungen 
 
Zur Bestimmung der Wälzlagerreibmomente liegen eine Vielzahl von empirischen und 
theoretischen ermittelten Berechnungsgleichungen vor. Hier sind besonders die „klassischen“ 
Formeln nach Stribeck [15], Palmgren [32] und Kunert [33] zu nennen, die bis heute in den 
meisten Fällen zur Berechnung der Reibmomente herangezogen werden. 
Im Zuge der technologischen Entwicklung sind seit der Herleitung dieser „klassischen“ 
Gleichungen vor mehreren Jahrzehnten Lagerkonstruktionen geändert sowie neue Lagerbau-
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arten und –anordnungen eingeführt worden. Auch die Fette wurden weiterentwickelt. Zudem 
konnten viele zusätzliche Einsatzgebiete erschlossen werden, oftmals verbunden mit immer 
extremeren Betriebsbedingungen, z.B. hinsichtlich der Drehzahlen, Temperaturen und 
Belastungen. Hierfür mussten gänzlich neue Fette geschaffen werden. Bedingt durch diese 
Entwicklung zeigen die „klassischen“ Berechnungsgleichungen für viele Einsatzfälle 
Schwächen hinsichtlich ihrer Genauigkeit. 
Die Ursprünge der Reibmomentenberechnung gehen auf Stribeck [15] zurück, der 1901 eine 
erste Gleichung für das Reibmoment eines Wälzlagers herleitete. Diese findet bis heute zur 
überschlägigen Reibmomentenberechnung Verwendung. Palmgren [32] veröffentlichte 1957 
eine Gleichung zur Berechnung des Gesamtreibmomentes, welche lastabhängige und 
lastunabhängige Reibungsverluste berücksichtigt. Diese Gleichung ist für die Reibmomenten-
berechung bis heute von fundamentaler Bedeutung. Die von Palmgren [32] aufgestellte 
Gleichung für das Gesamtreibmoment lautet: 
10 MMM +=  (2) 
wobei der lastunabhängige Anteil M0 zu bestimmen ist mit: 
( )2 /37 30 0 10 mM f d nν−= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅  (3) 
und lastabhängige Anteil M1 mit 
1 1 1 mM f P d= ⋅ ⋅  (4) 
definiert ist. 
0f : Beiwert, der die Lagerbauart und die Schmierungsart berücksichtigt, für Fett-
Schmierung wird der Wert halbiert 
1f : Beiwert für Lasthöhe 
ν : Betriebsviskosität des Fettgrundöles 
n : Drehzahl des Lagers 
1P : für 1M  maßgebende Belastung 
md : ( ) / 2D d+  mittlerer Lagerdurchmesser 
 
Eine Modifizierung der Formel für das lastabhängige Reibmoment nach Palmgren leitete 
Kunert im Jahre 1964 [33] durch seine Untersuchungen ein. Ergebnis war eine Erweiterung 
der Formel mit einem Beiwert, welcher die Lastrichtung berücksichtigt. Schließlich ergänzte 
Kispert im Jahre 1981 das Gesamtreibmoment nach Palmgren durch ein axiallastabhängiges 
Moment, welches bei axial belasteten Radial-Zylinderrollenlagern zu berücksichtigen ist. 
In neueren wissenschaftlichen Untersuchungen führten Gafitanu, Cretu, Hantelmann, 
Bejenaru und Asmarandei [19]. Versuche durch, um bei Ölbadschmierung die Abhängigkeit 
des Reibmomentes von der Ölmenge näher zu untersuchen. Weiterhin wurde von Hollatz [34] 
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das Tieftemperaturverhalten von ölgeschmierten Wälzlagern beschrieben. Die Ergebnisse 
zeigten starke Abweichungen der gemessenen Reibmomente von den nach Palmgren 
berechneten Werten. Durch Änderung des Viskosität-Drehzahl-Exponenten der von Palmgren 
gefundenen Gleichung von 0,67 auf 0,51 konnte eine bessere Übereinstimmung mit den 
Messwerten erreicht werden. Zusätzlich wurde von Orlow der Einfluss der inneren Kräfte und 
die Auswirkung der Laufbahngeometrie [35] auf das Gesamtreibmoment untersucht. 
 
Die bisher genannten Untersuchungen und die zugehörigen Berechnungsgleichungen sind für 
ölgeschmierte Lagerungen durchgeführt und erstellt worden. Für diese Schmierungsart 
existieren damit in der Literatur Untersuchungen über den Einfluss der folgenden Parameter 




Darüber hinaus wurde das Reibungsverhalten von Axialwälzlagern analysiert.  
In neueren wissenschaftlichen Untersuchungen wurden auch fettgeschmierte Wälzlager 
berücksichtigt. Dazu wurde der Einfluss folgender Parameter auf das Lagerreibmoment 
untersucht: 
• Temperaturen, 
• die Fettzusammensetzung in Verbindung mit hohen Drehzahlen, 
• die Lagerbelastung, 
• der Schmierungszustand. 
Des Weiteren wurde der lastunabhängige Beiwert f0 untersucht. 
In ersten Untersuchungen auf diesem Gebiet wurde von Armstrong, Lindemann und Wayne 
[14] ein Prüfstand zur Messung von Reibmomenten von fettgeschmierten Kegelrollenlagern 
bei tiefen Temperaturen entwickelt. Bei den Versuchen stellte sich heraus, dass das 
Reibmoment von fettgeschmierten Wälzlagern bei tiefen Temperaturen deutlich anstieg und 
bei Wiederholungsmessungen erheblichen Streuungen unterlag.  
Von Lindekamp [36] wurde 1981 eine Modellgleichung für die Bestimmung des Startreib-
momentes bei tiefen Temperaturen aufgestellt. Bei der Überprüfung der Gleichung anhand 
von Versuchen stellte sich heraus, dass die berechneten Momente geringer waren als die 
gemessenen. Er begründete dies mit zusätzlicher Verdrängungs- und Walkarbeit, die 
Wälzkörper und Käfig leisten müssen. Diese waren in seiner Betrachtung nicht berücksichtigt. 
Dauerversuche, die durch Plank und Lechner  [37], Barz [38], [39] und Franke [40] 
durchgeführt wurden, behandeln das Reibmomentenverhalten in Abhängigkeit von der 
Fettzusammensetzung bei hohen Drehzahlen. Barz und Franke führten Dauerversuche mit 13 
verschiedenen Schmierfetten an Spindellagerprüfständen durch. Diese werden in einem 
nachfolgenden Abschnitt erklärt. Dabei stellte sich heraus, dass sich ein Reibmoment 
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einstellte, das um etwa den Faktor 5 bis 8 niedriger lag als die theoretisch nach Palmgren 
errechneten Werte. Die Ursache dafür kann nach den Autoren in den Betriebsbedingungen 
(hohe Drehzahl) liegen, wodurch das Grundöl keine Möglichkeit besitzt in den Schmierspalt 
zu gelangen. Damit ergibt sich gegenüber einer Vollschmierung mit Öl eine verminderte 
Schmiermittelversorgung im Wälzkontakt, welche geringere Reibungsverluste durch 
Walkarbeit und Schmiermittelscherung zur Folge hat. 
 





















Bild 11: Gemessene und berechnete Reibmomente nach Karbacher [41] 
 
Karbacher führte 1997 ebenfalls Untersuchungen zum Reibungsverhalten verschiedener 
Schmierfette unter Verwendung von Rillenkugellagern durch. Dabei stellte er ähnliche 
Abweichungen zwischen Theorie und Messung fest. 
Hillmann [42] beschäftigte sich 1984 mit der Entwicklung eines Verfahrens zur Ermittlung 
von Bezugsdrehzahlen für Wälzlager, die auf einer zulässigen Erwärmung beruhen. Um diese 
Bezugsdrehzahlen voraussagen zu können, mussten die Lagerreibmomente mit hoher 
Genauigkeit theoretisch bestimmt werden. Dafür wurde ein Vergleich der von den Wälzlager-
herstellern bereitgestellten f0-Werte durchgeführt; es wurden zum Teil erhebliche Abweichun-
gen festgestellt. Die f0-Werte wurden für weitere Berechnungen abgeschätzt. In experimentel-
len Versuchsreihen bestätigte sich die gefundene Berechnungsgleichung im Beharrungszu-
stand für einige Stunden, dann wichen die Werte von den berechneten ab. 
Mit der gleichen Thematik, dem Ermitteln von Bezugsdrehzahlen für fettgeschmierte 
Wälzlager, beschäftigte sich auch Klühspies [43]. Er wies auf die Schwierigkeit bei der 
Bestimmung einer genauen Bezugsdrehzahl hin, da sich die f0-Koeffizienten bei Fettschmie-
rung über der Laufzeit ändern. Damit ist generell eine zu große Ungenauigkeit der in der 
gängigen Literatur existierenden f0-Koeffizienten bekannt. In Teilen der Laufzeit verhält sich 
das Reibmoment wie in den Berechnungsgleichungen für Öltauchschmierung. In den 
Anlaufbereichen und im Beharrungszustand hingegen sind geänderte Koeffizienten zu 
berücksichtigen. Weitere hier nicht genannte Untersuchungen wurden von Münnich, 
Kleinlein, Shawki und Mokhtar sowie von Washo durchgeführt. 
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Im Laufe der letzten Jahrzehnte ergaben sich tief greifende Veränderungen hinsichtlich der 
Konstruktion und Technologie der Wälzlager sowie auf dem Gebiet der Schmierungstechnik. 
Auch die gängigen Berechnungsmodelle für die Lagerungen zeigen Schwächen hinsichtlich 
ihrer Genauigkeit. Aus diesem Grund beschäftigten sich einige Forschungsvorhaben mit der 
Entwicklung neuer Berechnungsmöglichkeiten zur Bestimmung des Wälzlagerreibmomentes. 
Die veröffentlichten Versuchsergebnisse zeigen, dass das Reibmoment sehr stark von der 
Schmierungsart und der im Lager befindlichen Ölmenge abhängt. Mit den existierenden 
Gleichungen lässt sich dieser Einfluss nur sehr grob wiedergeben.  
Die neuen Berechnungsansätze, die zur Bestimmung des Reibmomentes und der Bezugsdreh-
zahl vorliegen, gelten vorwiegend für ölgeschmierte Lagerungen.  
Im Bereich der Fettschmierung konzentrieren sich hingegen die Untersuchungen auf den 
Einfluss der Schmierfettbestandteile bei unterschiedlichen Betriebsbedingungen. Die daraus 
gewonnenen Erkenntnisse wurden bisher nur in Sonderfällen zur Herleitung von Berech-
nungsmodellen verwendet. 
Weitere Einzelheiten sind in der FVA-Literaturstudie Nr. T 742 „Reibmomentenmessung und 
Berechnung an Wälzlagern“ zu finden.  
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3 Zielsetzung der Arbeit 
3.1 Angestrebte Forschungsergebnisse 
Ziel der Forschungsarbeit ist die Verbesserung des Kenntnisstandes über das Reibungsverhal-
ten fettgeschmierter Wälzlager für den Einsatz im allgemeinen Maschinenbau, elektrischen 
Maschinen, Werkzeugmaschinen, Radlagerungen und Getrieben. 
In der bestehenden Praxis unterscheiden sich die berechneten Reibmomente fettgeschmierter 
Wälzlager gravierend von den gemessenen (Bild 1). Genauere Aussagen über das Reibmo-
ment unterschiedlicher Lagerbauarten und -größen in Abhängigkeit der Schmierfettzusam-
mensetzung und der Betriebsparameter sollen die Bestimmung der Verlustleistung und der 
Betriebstemperatur von Lagerungen verbessern und so unter anderem den Einsatz fettge-
schmierter Wälzlager in wirkungsgradoptimierten und umweltschonenden Maschinen 
unterstützen. Weitere Untersuchungen sollen Aufschluss über den Einfluss der Dichtungsele-
mente und der durch sie geschaffenen Fetträume geben. 
Um dies zu ermöglichen soll ein Verfahren zur Berechnung des Betriebsreibmomentes von 
fettgeschmierten Wälzlagern in Abhängigkeit von 
• der Lagerbauart, 
• der Lagergröße, 
• der Schmierfettzusammensetzung (Grundöl, Verdicker, Additiv), 
• den Schmierfetteigenschaften (Grundölviskosität, Fliesswiderstand, Ölabgabe), 
• den Betriebsparametern (Temperatur, Drehzahl, Last) und 
• den Schmierungsbedingungen (Fettschmierung, Öl-Luft-Schmierung)  
entwickelt werden. 
3.2 Lösungsweg zur Erreichung des Forschungsziels 
In Bild 12 wird der Lösungsweg der Arbeit in einem Flussdiagramm dargestellt. In 
theoretischen Untersuchungen werden die bestehenden Modelle und Theorien hinsichtlich der 
Eignung für fettgeschmierte Wälzlager analysiert. 
Zusätzlich werden die strukturviskosen Eigenschaften der zum Einsatz kommenden 
Schmierfette anhand von rheologischen Untersuchungen bestimmt und durch Modelle 
dargestellt. Die vorgesehene Vorgehensweise basiert letztlich darauf, die Beiträge des 
Seifengerüstes und des Grundöles getrennt zu betrachten. Es wird gemeinhin davon 
ausgegangen, dass die Fließ- bzw. Schereigenschaften des Seifengerüstes der Fette, welche 
entscheidend zu den nicht-Newtonschen Eigenschaften beiträgt, nicht wesentlich von dem 
während der Rheometrie herrschenden Druck abhängen. Allerdings ist eine Vorbeanspru-
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chung unter Druck und Scherung bedeutsam, so dass die Fette grundsätzlich zunächst in 
einem speziellen Apparat mehrfach durch ein rotierendes Zylinderrollenlager hindurch-
gepresst werden, bevor Messungen der Eigenschaften stattfinden. Bei den anschließenden 
rheometrischen Messungen werden Schergefälle und Temperatur in einem Bereich variiert, 
der den Betriebsbedingungen im Wälzlager entspricht. 
Bei den Grundölen ist zu berücksichtigen, dass die Viskosität druck- und temperaturabhängig 
ist. Hierzu werden auch Messungen mit einem Hochdruckviskosimeter durchgeführt. 
Die Theorie, die gemessenen physikalischen Fetteigenschaften und die Messergebnisse an 
Lagern aus Vorversuchen dienten zu einer ersten teilempirischen Berechnung des Reibmo-
mentes fettgeschmierter Wälzlager. Dabei wurden teilweise gemessene Daten aus Lager-
versuchen, z.B. Temperatur und Schmierfilmhöhe, verwendet. In einem weiteren Schritt 
wurde ein Vergleich der gemessenen Reibmomente aus den Vorversuchen und der rechnerisch 
ermittelten Reibmomente durchgeführt. 
Die Ergebnisse dieser Modelle wurden wiederum mit den Ergebnissen der Vorversuche 
verglichen. Dabei wurden die Parameter Fettzusammensetzung, Lagerart, Belastung und 
Drehzahl variiert. Gleichzeitig wurden für die zu untersuchenden Betriebsbedingungen die 
Berechnungen mit Hilfe des mathematischen Modells durchgeführt. 
Im folgenden Modell soll das Gesamtreibmoment nach dem Entstehungsort bzw. der 
Reibungsart unterteilt werden.  
Folgende Reibungsanteile sind dabei zu berücksichtigen: 
• Reibmoment infolge der irreversiblen Verformungsarbeit der Wälzkörper, 
• Hydrodynamische Rollreibung infolge Schmierstoffscherung im Wälzkontakt, sowie 
• Bohrreibung infolge Schmierstoffscherung im Wälzkontakt. 
• Gleitreibung zwischen Lagerringen und Käfig bei bordgeführten Käfigen und Gleitreibung 
zwischen den Wälzkörpern und dem Käfig wurden in dem Berechnungsmodell vernach-
lässigt. 
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Bild 12: Flussdiagramm 
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Für diesen Ansatz kann das Modell nach Steinert [44] und Tüllmann [45] für die Momenten-
bestimmung in ölgeschmierten Wälzlagern als Grundlage dienen. Der Ansatz von Steinert 
beruht auf Versuchen mit einer Öl-Luft-Minimalmengenschmierung. Daher berücksichtigt er 
Verluste im Schmierstoff außerhalb der Wälz- und Käfigkontakte nicht. Gleichzeitig wurde 
die Gleitreibung der Dichtungselemente nicht bestimmt, da es sich um ölgeschmierte Lager 
ohne Abdichtung handelte. 
Für eine fettgeschmierte Lagerung wurde folgender Ansatz verwendet: 
Gesamt, Lagereinheit AΣ BΣ CΣM M M M= + +  (5) 
Hierbei sind: 
MGesamt: Gesamtreibmoment der Lagereinheit 
MAΣ:  Reibmomente durch irreversible Verformungsarbeit an den Wälzkörpern und den 
Laufbahnen 
MBΣ:  hydrodynamische Rollreibung im Wälzkontakt 
MCΣ:  hydrodynamische Bohrreibung im Wälzkontakt 
 
Die Komponenten der Gesamtreibung werden durch die Eigenschaften der zu untersuchenden 
Fette und den Scherungszustand beeinflusst. Um eine Aussage über das Scherungsverhalten 
der Fette in den Reibkontakten treffen zu können, ist die Ermittlung der strukturviskosen 
Eigenschaften der Schmierfette über einen weiten Temperaturbereich erforderlich. Am ITR 
der Technischen Universität Clausthal sowie bei der Firma Bosch bestand die Möglichkeit 















Bild 13: Strömungsverhalten des Fettes 
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Im Wälzkontakt können drei Bereiche unterteilt werden Bild 13. Im Einlaufbereich bildet sich 
der Schmierstoffmeniskus. In diesem Meniskus wird der Schmierstoff an den Oberflächen der 
Wälzkörper und der Lagerringe dem Wälzkontakt zugeführt. Durch die Druckerhöhung und 
das Überangebot an Schmierstoff kommt es im Meniskus zu einer Rückströmung, die bei 
einem reichlichen Angebot an Schmierstoff den Reibungswiderstand erhöht. Im Hertzschen 
Kontaktbereich und im Auslaufbereich befindet sich eine Schmierstoffmenge, die der 
Schmierfilmhöhe entspricht. Die Schmierfettmenge, die in den Wälzkontakt eingebracht wird, 
ist von großer Bedeutung in Bezug auf das Reibmoment und die Schmierfilmhöhe (Bild 14). 
Diese Effekte sollen in der Modellerstellung sowie den Versuchen berücksichtigt werden. 
 
Bild 14: Reibmomente in Abhängigkeit der Laufzeit 
3.3 Versuche 
Die Versuche sind bei dieser Forschungsarbeit in drei Kategorien eingeteilt: 
1. Vorversuche mit Fett A 
2. Hauptversuche mit allen restlichen Fetten 
3. Zusatzversuche 
Die Vorversuche wurden dazu verwendet, die Datenbasis der bestehenden Messungen so zu 
erweitern, dass eine repräsentative Datenmenge zur Erstellung eines ersten Berechnungsmo-
dells zur Verfügung steht. Dabei wurden Spindellager der Bauart B7008C verwendet. Diese 
Lagerbauart wurde bereits in den DGMK-Vorhaben 379 und 379-1 untersucht. Ein weiterer 
Vorteil besteht in den definierten Druckwinkeln, die einen Vergleich der Theorie mit den 
Messungen erlauben. Die Messergebnisse dieser Arbeit bildeten die Grundlage des ersten 
Berechnungsmodells.  
Die Hauptversuche wurden zunächst mit den bereits genannten Schrägkugellagern der 
Baureihe B7008C und zusätzlich mit Rillenkugellagern 6008 durchgeführt. 
n               min-1 
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Die Zusatzversuche haben u.a. den Unterschied zwischen Ölschmierung und Fettschmierung 
aufgezeigt. Dabei wurde die Frage untersucht, inwieweit die rheologischen Eigenschaften des 
Fettes insgesamt im Vergleich zur Viskosität des Grundöls zum Tragen kommen.  
Weiter wurden gezielte Versuche mit unterschiedlichen Maximalgeschwindigkeiten bei den 
Versuchen mit fettgeschmierten Spindellagern durchgeführt; diese zeigten den Einfluss der 
maximal erreichten Drehzahl beim Einlaufen der Lager auf das gemessene Reibmoment und 
die gemessene Schmierfilmhöhe auf. 
Versuche mit reduzierter Kugelanzahl des Prüflagers 7008C wurden im Rahmen der 
Zusatzversuche durchgeführt. Dabei wurde die Axiallast so angepasst, dass die einzelnen 
Kugeln genauso belastet wurden wie bei den Versuchen mit voller Kugelanzahl. 
Bei den Zusatzversuchen wurde ebenfalls das Reibungsverhalten rein axial belasteter 
Schrägkugellager verschiedener Baugrößen untersucht. 
Experimentelle Ausstattung 23 
 
4 Experimentelle Ausstattung 
Für die Mehrzahl der Versuche, die wegen der definierten Kontaktverhältnisse unter reiner 
Axialbelastung abliefen, wurde ein spezieller Prüfstand entwickelt und eingesetzt. Für die 
Hauptversuche mit Rillenkugellagern bei rein radialer Belastung bzw. die Zusatzversuche mit 
kombinierter Belastung wurde ein kombiniert belastbarer Prüfkopf für vier Lager gebaut. 
Für die Prüfung des Reibmomentenverhaltens bei größeren Lagern (7012, 7017 und 7312) 
wurde ein FE8-Prüfstand eingesetzt. 
4.1 Prüfstandsaufbau 
Die genannten Spindellagerprüfstände (Bild 15 und Bild 16) können bis zu einer Drehzahl n = 
24000 U/min (Drehzahlkennwert n.dm = 1,3.106 U mm/min) im Dauerversuch betrieben 
werden. Neben der Messung von Reibmoment, Lagertemperatur, und Drehzahl kann der 
Schmierungszustand durch eine  Messung der elektrischen Lagergesamtkapazität [39] und 









Bild 15: Prüfstand zur Reibmomenten- und Schmierfilmdickenmessung bei rein axialer 
Belastung 
 
Der Antrieb der Prüfspindel erfolgt durch einen stufenlos regelbaren Drehstromasynchronmo-
tor. Die Leistungsübertragung und die Übersetzung für einen Prüfdrehzahlbereich von  
n = 0...24000 U/min übernimmt ein Flachriementrieb, der die vor die eigentliche Prüfspindel 
geschaltete Vorgelegespindel antreibt. Die Vorgelegespindel nimmt die vom Antrieb 
hervorgerufenen Kräfte auf und überträgt das Antriebsdrehmoment über die zwei Lamellen-
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kupplungen und die Drehmomentmesswelle querkraft- und dehnungsfrei auf die Prüfspindel, 
welche somit von den Antriebseinflüssen entkoppelt ist. Über die Drehmomentmesswelle 
werden Drehzahl und Reibmoment erfasst. 
Für die im Folgenden wiedergegebenen Messungen wurde die Drehzahl je nach Fett in Stufen 
in einem Bereich von 0-22000 U/min variiert. Jede Drehzahl-Stufe wurde mehrmals 
angefahren bis sich ein konstantes Reibmomenten- und Temperaturverhalten einstellte. Für 
die Auswertung jeder Drehzahlstufe wurden die Messwerte über einen Zeitraum von 
mindestens 10 Minuten erfasst und gemittelt, nachdem zunächst abgewartet wurde, bis sich 
das Reibmoment stabilisierte. Die Messzeit wurde verlängert, wenn es bei den hochviskosen 
Versuchsfetten während der Messung zu größeren Reibmomentenschwankungen kam, dies 
trotz einer sehr langen Einlaufzeit, die teilweise für ein neu-befettetes Lagerpaar 3 Tage 
betrug. 




















































Bild 16: Zeitlicher Verlauf der Drehzahl und des Reibmomentes 
 
Für den radialen und kombinierten Lastfall wurde ein Prüfstand nach dem FE8-Prinzip 
entwickelt und gebaut (Bild 17). Zu berücksichtigen ist, dass bei diesem Prüfverfahren vier 
Lager gleichzeitig belastet und geprüft werden. 
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Bild 17: Prüfstand zur Reibmomentenmessung bei kombinierter Belastung von Wälzlagern 
4.2 Kapazitives Meßsystem zur Bestimmung der Schmierfilmhöhe 
Das eingesetzte Meßsystem nutzt das Prinzip der Konstantstromladung. Ein zuvor entladener 
Kondensator, in diesem Fall die Prüfspindel mit den Wälzkontakten, wird mit einem 
konstanten Strom I0 aufgeladen. Bildet der Schmierfilm in den Wälzkontakten an Innen- und 
Außenring eine dielektrische Schicht und bleibt die Kapazität während der Ladephase 
konstant, steigt die Spannung über dem Kondensator linear mit der Zeit an. Die gesuchte 
Kapazität ist direkt proportional zur Ladezeit tladen, die der Kondensator zum Erreichen einer 






= ⋅  (6) 
Das Verfahren zur Berechnung der Betriebsschmierfilmhöhe aus der gemessenen elektrischen 
Gesamtkapazität Cges beruht auf der EHD-Theorie nach Dowson/Higginson und auf 
Berechnungsverfahren zur Analyse der kinetischen Verhältnisse im Lager. Ausgangspunkt der 
Überlegungen ist, dass ein Zusammenhang zwischen der messbaren elektrischen Gesamtkapa-
zität eines Lagers und der damit verbundenen Schmierfilmhöhe besteht. Bild 18 zeigt 
schematisiert dieses Verfahren. 
Die Schmierfilmhöhen hi und ha an Innen- und Außenring werden als Funktion der 
Lagerkapazität berechnet. Dabei werden die jeweiligen Oberflächen von Kugeln und 
Laufbahnen als Platten eines Kondensators, das dazwischen befindliche Fett als Dielektrikum 
und die Schmierfilmhöhe als Abstand der Kondensatorplatten aufgefasst. Zur Bestimmung der 
Unterschiede der Schmierfilmhöhen zwischen Innen- und Außenlaufbahn wird die zu 
erwartende Schmierfilmhöhe nach der EHD-Theorie berechnet. In dieser Berechnung werden 
u. a. die aus der kinetischen Analyse der Lager gewonnenen unterschiedlichen Druckwinkel, 
Prüfkopf Drehmoment-Messwelle Antriebswelle
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Belastungen und Hertzschen Kontaktflächen für die Wälzkontakte an Innen- und Außenring 
sowie die stofflichen Werte der Schmierfette in Abhängigkeit von Drehzahl, Belastung, 
Temperatur und Druck berücksichtigt. 
 
 
Bild 18: Schema des Verfahrens zur Bestimmung der Schmierfilmhöhe [39], [40] 
 
Da die Messung der Gesamtkapazität über beide Prüflager als Summenmessung über alle 
Wälzkontakte durchgeführt wird, können die berechneten Werte der Schmierfilmhöhe 
lediglich eine Abschätzung der zu erwartenden Filmhöhe darstellen. Aufgrund der rein axialen 
Belastung kann jedoch in guter Näherung von gleichmäßigen Beanspruchungsverhältnissen 
und damit von einer jeweils gleichen Filmhöhe in den Wälzkontakten an Innen- und 
Außenring ausgegangen werden. Eine mechanische Kalibrierung der gemessenen Schmier-
spaltkapazität als Funktion der Schmierfilmhöhe ist nicht möglich. Die Abstände zwischen 
den Wälzkörpern und den Laufbahnen liegen im Bereich von h < 0,1 µm. Um einen 
ausreichend genauen Abgleich mit der gemessenen Gesamtkapazität durchführen zu können, 
müssten mit einer mechanischen Vorrichtung verschiedene Filmhöhen mit einer Auflösung 
von < 0,01 µm gezielt eingestellt werden. Dieses ist aber mit einem vertretbaren messtechni-
schen und mechanischen Aufwand nicht durchführbar. 
Die Kapazität eines einzelnen EHD-Wälzkontaktes CK ergibt sich aus den unterschiedlichen 
elektrischen Kapazitäten des Einlaufbereiches, der Hertzschen Kontaktzone und des 
Auslaufbereiches. Für die Ermittlung der Kontaktkapazität CK müssen dabei folgende 
Vereinfachungen und Annahmen getroffen werden: 
• Der Einlaufbereich der Kontaktzone ist ständig mit Schmierstoff gefüllt. 
• Dem Hertzschen Kontaktbereich wird eine konstante Schmierfilmhöhe zugeordnet. Die 
Schmierspalteinschnürung wird vernachlässigt. 
• Im Auslaufbereich teilt sich der Schmierstoff in zwei gleiche Teilströme auf, die den 
beiden Kontaktpartnern anhaften. 




Bild 19: Modell zur Erfassung der Kapazität in einem EHD-Wälzkontakt nach Brüser [46] 
 
Die Kontaktkapazität kann nun als Parallelschaltung der drei Einzelkapazitäten aufgefasst 
werden, wobei die Ausbildung inhomogener Felder vernachlässigt wird. Es gilt folgender 
Zusammenhang: 
K Einlauf AuslaufHertzC C C C= + +  (7) 
CK:  Kapazität des EHD-Wälzkontaktes 
CEinlauf: Kapazität der EHD-Einlaufzone 
CHertz: Kapazität des Hertzschen Kontaktbereiches 
CAuslauf: Kapazität der EHD-Auslaufzone 
Die Kapazität CHertz ist die im Kontaktbereich entscheidende Kapazität zur Beurteilung des 
Schmierungszustandes. Vereinfachend wird angenommen, dass die Kontaktkapazität CK eine 
Funktion der Kapazität in den Hertzschen Kontaktflächen CHertz ist: 
K C( ) .Hertz HertzC f C k C= =  (8) 
kC: Korrelationsfaktor zwischen den Kapazitäten CK des EHD-Wälzkontaktes und CHertz 
der Hertzschen Kontaktfläche 
Der Umrechnungsfaktor kC hängt von einer Vielzahl von Einflußgrößen wie z.B. den 
Betriebsbedingungen, der Filmhöhe, der Lagerbauart, dem Schmierstoff und der Laufzeit ab 
und liegt erfahrungsgemäß in einem Bereich von kC ≈ 3…4 [46], [47], [48]. Barz ermittelte 
auf Grundlage seiner Versuche, die unter vergleichbaren Versuchsbedingungen durchgeführt 
wurden, einen Faktor kC ≈ 3,5 [39], welcher zur Auswertung der durchgeführten Versuche 
übernommen wird [47]. 
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Die Kapazität CHertz kann in guter Näherung als Plattenkondensator aufgefasst und durch 






ε ε= ⋅ ⋅  (9) 
ε0:  elektrische Feldkonstante: ε0 = 8,85·10 -15 F/(mm) 
εr:  relative Dielektrizitätskonstante 
AHertz: Größe der Hertzschen Kontaktfläche 
h:  Schmierfilmhöhe 
Z:  Anzahl der Wälzkörper je Lager 
 
Die Gesamtkapazität Cges wird über die beiden Versuchslager in Parallelschaltung gemessen. 
Die Versuchslager beinhalten wiederum eine Parallelschaltung von Z Reihenschaltungen der 
Kontaktkapazitäten CK,i und CK,a an Innen- und Außenring: 
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∑  (10) 
Aufgrund der rein axialen Belastung der Schrägkugellager kann davon ausgegangen werden, 
dass die Kontaktkapazitäten CK, i am Innenring bzw. CK, a am Außenring jeweils für sich 
gleich groß sind. Mit einem Faktor kh, der das Verhältnis der Schmierfilmhöhen an Innen- und 
Außenring mit Hilfe der minimalen thermischen EHD-Schmierfilmhöhe hmin, th beschreibt: 
mess, a EHD, a
h




= =  (11) 
können damit aus der gemessenen Gesamtkapazität Cges die Schmierfilmhöhen hmess, i und 
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 (13) 
Experimentelle Ausstattung 29 
 
Die Dielektrizitätskonstante des Schmierstoffes hängt im wesentlichen vom Druck ab und 
kann, in Abhängigkeit von der Dichteänderung, mit folgender Beziehung aus der relativen 
Dielektrizitätskonstante εr, 0 bei Atmosphärendruck und Bezugstemperatur berechnet werden, 
welche experimentell für alle Versuchsfette bestimmt wurde[47], [49]: 
r, 0 r, 0
0
r
r, 0 r, 0
0
( 2) 2 ( 1)
( 2) ( 1)
ρε ε ρε ρε ε ρ
+ + ⋅ − ⋅
=
+ − − ⋅
 (14) 
( ) ( )-130 0, 20°C -  6,05 10 - 20T Tρ ρ= ⋅ ⋅  (15) 
εr, 0: relative Dielektrizitätskonstante bei Atmosphärendruck und Bezugstemperatur 
ρ: Schmierstoffdichte bei Betriebsdruck und -temperatur 
ρ0: Schmierstoffdichte bei Atmosphärendruck und Bezugstemperatur 
4.3 Untersuchungsgegenstände (Fette und Lager) 
Für die Untersuchungen im Rahmen dieser Forschungsarbeit wurden standardmäßig 
eingesetzte Wälzlagerfette der NLGI-Klasse 2 herangezogen, welche in der Praxis unter einem 
breiten Spektrum an Betriebsparametern funktionieren müssen. Eine Übersicht der durch die 
begleitende Arbeitsgruppe ausgewählten Prüffette, mit ihren wesentlichen, in den Produktda-
tenblättern veröffentlichten Eigenschaften zeigt folgende Tabelle 1. Die Fette wurden so 
gewählt, dass die Fettbestandteile Grundöl und Verdicker variieren. 
 
FETT ANWENDUNGSFALL GRUNDÖL VERDICKER
KIN. VISKOSITÄT   
ν40°C - ν100°C  [mm2/s]
A Werkzeugmaschinen Ester-Öl Ba-Komplex 23 - 4,7
B Elektromotoren Mineral-Öl Polyharnstoff 103 - 10
C Pumpen/Lüfter Mineral-Öl Li-Komplex 100 -11
D Radlager Mineral-Öl Li-Komplex 280 - 22
E Getriebe Mineral-Öl Li-Komplex 155 - 13
F Generatoren/Lichtmaschinen Ester-Öl Polyharnstoff 100 - 12  
Tabelle 1: Produktdaten der eingesetzten Versuchsfette 
 
Als Prüflager wurden sowohl Schrägkugellager der Reihe 70 und 73 in verschiedenen Größen 
(7008, 7012, 7017, 7312), als auch Rillenkugellager 6008 eingesetzt. 
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4.4 Versuchsdurchführung 
Im Folgenden der Verlauf der Versuche im Detail: 
Vorversuche 
- Schrägkugellager 7008C axial belastet 
? 1 Fett 
Hauptversuche 
- Schrägkugellager 7008C axial belastet 
? 5 Fette  
- Rillenkugellager 6008 mit kombinierter axialer und radialer Belastung 
? 6 Fette 
Stich- / Zusatzversuche 
- Schrägkugellager 7008C rein axial belastet mit Öl-Luft-Schmierung 
? 1 Grundöl mit und ohne Additive 
? 6 Grundöle mit Additiven 
- Schrägkugellager 7008C bei verschiedenen Maximal-Drehzahlen 
? 2 Fette 
- Schrägkugellager 7008C mit reduzierter Kugelanzahl 
? 1 Fett 
- Schrägkugellager 7012 
? 2 Fette 
- Schrägkugellager 7017 
? 2 Fette 
- Schrägkugellager 7312 
? 2 Fette 
- Schrägkugellager 7008C mit verschiedener Belastung 
? 2 Fette 
 
Hinsichtlich der Anzahl der Wiederholungen waren bei den Hauptversuchen zwei Messungen 
je Fett vorgesehen; bei signifikanten Abweichungen wurde ein dritter Prüflauf durchgeführt. 
Bei jeder dieser Messungen wurden neu befettete Lager verwendet. Bei rein axialer Belastung 
liefert jede Messung den Mittelwert zweier Lager; bei radialer oder kombinierter Belastung 
werden die Messwerte jeweils aus vier Lagern gewonnen. In die Lager wurde nicht 
vorgeschertes Frischfett gefüllt. 
Mit allen Fetten bzw. Fettmengen wurde während einer Messung ein Drehzahlbereich von 0 
bis zur Maximaldrehzahl und zurück auf 0 mindestens zwei Mal durchfahren bzw. so lange 
wiederholt, bis keine signifikante Veränderung zwischen den Zyklen zu beobachten war. 
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5 Theoretische Betrachtungen 
5.1 Kinematik des Wälzlagers 
In einem Kugellager wird die äußere Belastung im Lagerinnern von einer Laufbahn über die 
Wälzkörper auf die andere Laufbahn übertragen, wobei die Richtung der Druckbelastung 
durch die Verbindungslinie zwischen den Berührungspunkten am jeweiligen Lagerring und 
dem Wälzkörpermittelpunkt beschrieben wird. Diese so genannte „Drucklinie“ schließt mit 
der Radialebene des Lagers einen Druckwinkel α ein, der von der Geometrie, Belastung und 
Verformung der Lagerteile abhängt. 
Der Druckwinkel α hat einen großen Einfluss auf die Lastverteilung und die Bewegungsver-
hältnisse im Lager. 
 
 
Bild 20: Änderung des Druckwinkels bei einem Schrägkugellager durch Belastung und 
Geschwindigkeit (Fliehkräfte) 
 
Auch für die Berechnung der Reibmomente sind die jeweiligen Kräfte mit ihren Druckwin-
keln am Außen- und am Innenring maßgeblich. 
Je nach Betriebszustand des Lagers unterscheidet man zwischen dem so genannten 
Nenndruckwinkel α0 (a) und dem Betriebsdruckwinkel α. Bei Belastung des Lagers mit einer 
rein axialen Kraft stellt sich der Betriebsdruckwinkel α ein (b). Bei hohen Drehzahlen wirken 
auf die Wälzkörper zusätzliche Fliehkräfte ein, wodurch am Innen- und am Außenring 
unterschiedliche Belastungen und Betriebsdruckwinkel αi und αa auftreten. 
Bei rein axialer Belastung des Schrägkugellagers wird die Axiallast gleichmäßig auf alle 
Wälzkörper aufgeteilt: 





Z α= ⋅   (16) 
Wie im Bild 21 dargestellt, wird dadurch eine Verformung δax in axialer Richtung verursacht, 
diese ist eine Komponente der Verformung δn, die normal zur Kontaktfläche auftritt. 
 
 
Bild 21: Geometrische Verhältnisse eines Schrägkugellagers unter rein axialer Last [20] 
 
Im Folgenden ist die Rekursionsformel für die Berechnung des Betriebsdruckwinkels unter 
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⎛ ⎞− ⋅ −⎜ ⎟⋅ ⋅ ⎝ ⎠= + ⎛ ⎞ ⎛ ⎞⋅ − + ⋅ ⋅ ⋅ −⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎝ ⎠ ⎝ ⎠
 (17) 
KB: Lagerkonstante zur Berücksichtigung der elastischen Verformung und der geometri-








= ⋅   (18) 
mit 











⎛ ⎞⋅ ⋅ −⎜ ⎟⎝ ⎠
 (19) 
Wenn ein Schrägkugellager mit hoher Geschwindigkeit umläuft, nimmt der innere 
Druckwinkel iα  durch die Zentrifugalkraft zu, während der äußere Druckwinkel aα  abnimmt. 
Im Bild 22 wird die Lage des Wälzmittelpunktes und der Krümmungsmittelpunkte der 
Laufbahnen in einem schnelllaufenden Schrägkugellager unter rein Axiallast dargestellt. 
 
 
Bild 22: Lage des Wälzmittelpunktes und der Krümmungsmittelpunkte der Laufbahnen in 
einem schnelllaufenden Schrägkugellager unter Axiallast [50] 
 
X1, X2, δi und δa und δax sind dabei Unbekannte. 
Aus der Geometrie im Bild 22 werden fünf Hauptgleichungen verwendet, die für die fünf 
Unbekannten ein nicht-lineares Gleichungssystem bilden: 
Die ersten Hauptgleichungen ergeben sich mit dem Satz von Pythagoras für die Lageände-
rung des Kugelmittelpunktes: 
( ) ( ) ( ) 22 21 1 2 2 i W i0,5 0A X A X f d δ− + − − − ⋅ + =⎡ ⎤⎣ ⎦  (20) 
( ) ( ) ( ) 22 21 2 a W a0,5 0X X f d δ+ − − ⋅ + =⎡ ⎤⎣ ⎦  (21) 
Mit den reinen geometrischen Beziehungen aus Bild 22 können die Betriebsdruckwinkel mit 
deren Kosinus- und Sinus-Funktionen bestimmt werden. 
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In diesem Zusammenhang ergibt sich folgendes Freikörperbild, das die auf die Wälzkugel 
unter hohen Drehzahlen einwirkenden Kräfte und Momente berücksichtigt. 
 
Bild 23: Auf eine Wälzlagerkugel einwirkende Kräfte und Momente bei hohen Drehzahlen 
[20] 
 
Aus den inneren Kräftegleichgewichten in horizontaler und vertikaler Richtung ergeben sich 
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Betrachtet man das ganze Lager und stellt das äußere Kräftegleichgewicht für den Innenring 
auf, lässt sich die 5. Hauptgleichung (Gl. 24) ableiten 
( )
( )
g 2 23/ 2














⋅ − ⋅ ⋅ −⋅ ⋅ − −
− ⋅ =− ⋅ ⋅  (24) 
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Dieses Gleichungssystem kann nicht analytisch gelöst werden, sondern es muss ein 
numerisches Lösungsverfahren angewendet werden. Der ermittelte Betriebsdruckwinkel im 
wird als Startwert verwendet. 
Die berechnete Zunahme des Druckwinkels am Innenring bzw. dessen Abnahme am 
Außenring ist in Bild 24 dargestellt. Zuerst wurde das Gleichungssystem iterativ gelöst (αalt); 
mit einer neueren Software-Version von MatLab wurde das Gleichungssystem direkt gelöst 
(αneu). 
























Bild 24: Druckwinkel in Abhängigkeit von der Drehzahl, bei Fax = 160 N -5000 N 
 
Gleichzeitig werden auch die Kräfte Qi und Qa bestimmt, die das Berechnen der Kontaktellip-
se ermöglichen. 
5.2 Verbesserte Theorie zum Kräfte-Gleichgewicht an den Wälzkörpern 
nach Tüllmann 
In Bild 25 sind Lasten, Fliehkräfte und Kreiselmomente dargestellt; in deren Abhängigkeit 
bilden sich an den Kugeln eines Lagers unterschiedliche Druckwinkel im Kontakt mit den 
Lagerringen aus. So wird die Position des Innenringes zum Außenring festgelegt und das 
Lauf- und Reibverhalten bestimmt. 
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Bild 25: Kräfte und Koordinaten an der Kugel eines Schrägkugellagers [45] 
 
Nach Jones und Harris wird der Mittelpunkt der Außenring-Laufbahnkrümmung immer als 
feststehend angenommen; daher kann er als Ursprung des verwendeten Koordinatensystems 
eingesetzt werden. Die Bewegungen der Kugel bzw. des Innenringes werden mit den 
Koordinaten xK und yK bzw. xIR und yIR angegeben. 
Im Folgenden sind die Gleichungen beschrieben, die das Gleichgewicht der Kugel 
beschreiben: 
x, Kugel i i reib, i i a a reib, a a0 sin cos sin cosF F F F Fα α α α∑ = = ⋅ − ⋅ − ⋅ + ⋅  (25) 
y, Kugel i i reib, i i a a reib, a a f0 cos sin sin sinF F F F F Fα α α α∑ = = ⋅ + ⋅ − ⋅ − ⋅ +  (26) 
z, Kugel Kreisel W reib, a reib, i0 ( )M M R F F∑ = = − ⋅ +  (27) 
mit 
Kreisel Kugel Käfig wälz wälzsinM J ω ω α= ⋅ ⋅ ⋅  (28) 
Jkugel:  Trägheitsmoment der Kugel 
αwälz:  Winkel der Gesamtwinkelgeschwindigkeit der Kugel 
ωKäfig: Winkelgeschwindigkeit des Käfigs 
ωwälz:  Gesamtwinkelgeschwindigkeit der Kugel 
RW:  Kugel-Radius 
Da die Gleichgewichtsgleichungen nur für bestimmte Positionen der Kugel (mit den 
Koordinaten xK und yK) und des Innenringes (mit den Koordinaten xIR und yIR) bekannt sind, 
wird ein Iterationsverfahren verwendet, das sich der Steifigkeitsmatrix der einzelnen Kugel SK 
bedient. 
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x, Kugel K y, Kugel K
K
x, Kugel K y, Kugel K
/ /
/ /
F x F x
S
F y F y
∂ ∑ ∂ ∂ ∑ ∂⎡ ⎤= ⎢ ⎥∂ ∑ ∂ ∂ ∑ ∂⎣ ⎦
 (29) 
So wird die Kugel solange auf die x- und y-Achsen bewegt bis deren Gleichgewicht erreicht 
wird. Da dabei die Innenring-Kräfte berücksichtigt werden müssen, wird zur Steuerung der 
Iteration folgende Lager-Steifigkeitsmatrix benötigt: 
x,IR IR y,IR IR IR IR
K, IR x,IR IR y,IR IR IR IR




F x F x M x
S F y F y M y
F F Mϕ ϕ ϕ
⎡ ⎤∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂⎢ ⎥= ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂⎢ ⎥⎢ ⎥∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂⎣ ⎦
 (30) 
mit 
IRϕ : Biegewinkel des Innenringes (Winkel der Schiefstellung zwischen Innen- und 
Außenring) 
Wenn die Lager nur axial belastet werden, vereinfacht sich die Lager-Steifigkeitsmatrix zu: 
 
x, IR IR y, IR IR
K,IR
x, IR IR y, IR IR
/ /
/ /
F x F x
S
F y F y
∂ ∂ ∂ ∂⎡ ⎤= ⎢ ⎥∂ ∂ ∂ ∂⎣ ⎦
 (31) 
mit 
x, IR i i reib, i i
y, IR i i reib, i i








= ⋅ − ⋅
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= − ⋅
 (32) 













∂ ∂= −∂ ∂
∂ ∂= −∂ ∂
∂ ∂= −∂ ∂
  (34) 
:ψ  Teilungswinkel 
Die Kräfte Fx, IR  und Fy, IR  sind Bild 25 zu entnehmen. Bei bekannter Innenringposition liegen 
auch die an den Kugeln wirkenden Reibkräfte, Lasten, Kreiselmomente und Druckwinkel 
sowie ihre Lage fest. 
Wie in der Arbeit von Tüllmann [45] werden die Reibverhältnisse mit Hilfe der Abschätzung 
nach Bonse [52] näherungsweise berücksichtigt. Es wird angenommen, dass sich das 
Kreiselmoment vollständig an den Lagerringen abstützt, und so kann für die Scherspannung 
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ein vereinfachender Ausdruck angenommen werden, der die Ortsabhängigkeit der Geschwin-
digkeit und der Schmierfilmhöhe in der Kontaktellipse vernachlässigt: 
( ), up T
h
τ η= −   (35) 
mit u als der hydrodynamisch wirksamen Geschwindigkeit und h als der minimalen 
Schmierfilmhöhe im Wälzkontakt. 
Wenn angenommen wird, dass die Viskositäten und die Geschwindigkeiten in beiden 
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Ai:  Hertzsche Kontaktfläche am Innenring 
Aa: Hertzsche Kontaktfläche am Außenring 
 
 
Bild 26: Kräfte und Winkelgeschwindigkeiten an der Kugel nach Bonse [52] 
 
Damit ist sowohl die Größe der Summe der Reibkräfte bekannt als auch ihr Verhältnis; die 
Reibkräfte in den Wälzkontakten können wiederum in Abhängigkeit des Kreiselmomentes 
bestimmt werden. 
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Wie in Bild 26 dargestellt, müssen zum Auflösen des Lagergleichgewichtes nicht nur die 
Reibkräfte bestimmt werden, sondern auch der Wälzwinkel, um das Kreiselmoment und 
damit die Reibkräfte und die Druckwinkel berechnen zu können. 
Eine Überlegung von Tüllmann besagt, dass die Winkelgeschwindigkeiten an einer Kugel sich 
so einstellen, dass die Verlustleistungen aufgrund des Bohrschlupfes ein Minimum erreichen: 
Verlust, Bohr Bohr, i Bohr, a







∂ ∂ ∂= = ⋅ + ⋅∂ ∂ ∂  (37) 
mit 
Wälzα    Winkel der Gesamt-Winkelgeschwindigkeit der Kugel 
Bohr, iω   Bohrwinkelgeschwindigkeit am Innenring 
Bohr, aω   Bohrwinkelgeschwindigkeit am Außenring 
MReib, Bohr, i   Bohrreibmoment am Innenring 
MReib, Bohr, a   Bohrreibmoment am Außenring 
Hiermit können die Normal- und Reibkräfte, die Druck- und Wälzwinkel und Winkelge-
schwindigkeiten für eine vorgegebene Position des Innenringes bestimmt werden. Darauf baut 
die Gleichgewichtsiteration für das gesamte Lager auf. 
Gegenüberstellung der Druckwinkel 
Im folgenden Bild 27 sind die Betriebsdruckwinkel am Innen- und Außenring dargestellt. Mit 
der Anmerkung: „nach Tüllmann“ sind die Ergebnisse des erweiterten Berechnungsmodells 
(mit Berücksichtigung der Reibkräfte und der Bohrmomente in den Wälzkontakten) 
gekennzeichnet. altα  sind die Druckwinkel aus Bild 24, wo nur die Reibkräfte aus dem 
Kreiselmoment einbezogen wurden. 
Die Abweichung gegenüber den Werten ohne Berücksichtigung des Tangentialkrafteinflusses 
ist deutlich, aber nicht wesentlich. 
 




























Bild 27: Gegenüberstellung der Verläufe der Betriebsdruckwinkel am Innen- und Außenring, 
bei Fax = 160 N 
 
5.3 Berechnung der EHD-Schmierfilmhöhe [38] [40]  
Obwohl die EHD-Theorie für ölgeschmierte Wälzkontakte entwickelt wurde, können die 
Gesetzmäßigkeiten der Theorie grundsätzlich auch bei Fettschmierung angewendet werden. 
Dabei wird bei der Berechnung der EHD-Schmierfilmdicke eines fettgeschmierten Wälz-
kontaktes in der Regel die Viskosität des Schmierfettgrundöles zugrunde gelegt. Diese 
Vereinfachung ist jedoch mit Ungenauigkeiten verbunden, da das reale Fließverhalten von 
Schmierfetten, welches von verschiedenen zeit- und beanspruchungsabhängigen 
Mechanismen beeinflusst wird, nicht berücksichtigt werden kann [29], [49], [60], [61]. Auch 
die exakte Bestimmung der notwendigen Stoffkennwerte eines Schmierfettes ist mit 
erheblichen Schwierigkeiten verbunden. Dem Lagerkonstrukteur stehen üblicherweise nur die 
temperaturabhängigen Viskositätsdaten des Grundöles zur Verfügung, während der 
Druckviskositätskoeffizient αp, der Temperaturviskosität-Faktor βth, der Wärmeleit-
koeffizient kth usw. in der Regel selbst dem Hersteller nicht bekannt sind [49]. 
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5.3.1 Schmierfilmaufbau im EHD-Kontakt 
Zwischen der zentralen EHD-Schmierfilmhöhe h0 im Kontaktzentrum und der minimalen 
Schmierfilmhöhe hmin besteht ein proportionaler Zusammenhang, der für einen weiten 
Betriebsbereich wie folgt beschrieben werden kann [49]: 
( )min 00,72...0,75...0,81h h= ⋅             (38) 
In vielen Untersuchungen werden zur vereinfachten Umrechnung konstante Faktoren 
hmin/h0 = 3/4 verwendet [50]. 
Für die Analyse von EHD-Wälzkontakten muss ein System von vier gekoppelten Gleichungen 
gelöst werden, das neben den hydrodynamischen Zusammenhängen auch die elastischen 
Verformungen der Kontaktpartner, den Zustand und das Verhalten des Schmierstoffes sowie 
die energetischen Einflüsse beschreibt [5], [7], [8], [9], [10]: 
1. die Gleichung für die Hydrodynamik (Reynoldsgleichung), 
2. die Elastizitätsgleichung für die elastischen Verformungen der Kontaktkörper, 
3. die Gleichung für den Schmierstoffzustand (Abhängigkeit der Viskosität und Dichte von 
Druck, Temperatur usw.) und 
4. die Energiegleichung für die Wärmeerzeugung und -abfuhr im Schmierspalt. 
5.3.2 Isotherme Theorie 
Hamrock/Dowson veröffentlichten 1977 eine numerische Lösung für die Bestimmung der 
Schmierfilmhöhe eines elliptischen EHD-Punktkontaktes unter Vollschmierung, welche zur 
Berechnung der isothermen Filmhöhe bei den im Prüfstand verwendeten Spindellagern 
angewendet wird. Diese als isotherme Theorie bezeichnete Lösung geht vereinfachend davon 
aus, dass die Temperatur und damit auch die Viskosität des Schmierstoffes im gesamten 
Schmierspalt konstant ist und der Oberflächentemperatur der Kontaktpartner gleichgesetzt 
werden kann. Weiterhin wurden von den Autoren zahlreiche Vereinfachungen getroffen, die 
als Voraussetzungen für die Anwendbarkeit anzusehen sind [5], [21], [22]: 
• alle Zustandsgrößen sind von der Zeit unabhängig (stationärer Fall); 
• die Strömung im Schmierspalt ist laminar; 
• der Schmierstoff zeigt Newtonsches Fließverhalten und ist inkompressibel, homogen 
sowie in ausreichender Menge vorhanden; 
• beide Kontaktflächen weisen ideal glatte Oberflächen auf; 
• gilt für den Schmierstoff die Haftbedingung; 
• der Druck ändert sich nicht über der Schmierfilmhöhe. 
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Unter diesen Voraussetzungen ergeben sich die folgenden Beziehungen für die Berechnung 
der Filmhöhen in einem elliptischen EHD-Wälzkontakt unter isothermen Bedingungen und 
Vollschmierung [20], [50]: 
Parametergleichung für die minimale isotherme Filmhöhe hmin, isoth: 
( )0,68 0,49 -0,68min, isoth y min, isoth y 0,0733,63 1 e kU Gh R H R W ⋅⋅= ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ −  (39) 
Parametergleichung für die zentrale isotherme Schmierfilmhöhe h0, isoth: 
( )0,67 0,53 -0,730, isoth y 0, isoth y 0,0672,69 1 0,61 e kU Gh R H R W ⋅⋅= ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅ − ⋅  (40) 
Die dimensionslosen Parameter U, G und W sowie das Verhältnis der Halbachsen der 







η ⋅= ⋅  (41) 
Werkstoffparameter G: 






= ⋅  (43) 







⎛ ⎞= = ⋅⎜ ⎟⎜ ⎟⎝ ⎠
 (44) 
Durch Einsetzen erhält man folgende Gleichung für die Berechnung der theoretischen 
minimalen EHD-Schmierfilmhöhe in einem elliptischen Punktkontakt: 
 ( )0,49 0,68 0,117 0,466 0,68 0,073 0,68min, isoth p 0,K 0 y3,63 1 e kh E R u Qα η − − − ⋅= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ −  (45) 
hmin, isoth mm minimale isotherme EHD-Schmierfilmhöhe 
h0, isoth mm zentrale isotherme EHD-Schmierfilmhöhe 
η0, K Ns/mm2 dynamische Viskosität des Schmierstoffes bei Atmosphären-
druck und Oberflächentemperatur der Kontaktpartner 
αp mm2/N Druckviskositätskoeffizient bei Betriebstemperatur 
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E0 N/mm2 reduzierter Elastizitätsmodul der Kontaktpartner 
Rx mm reduzierter Hauptachsenradius in x-Richtung 
Ry mm reduzierter Hauptachsenradius in y-Richtung 
u mm/s hydrodynamisch wirksame Geschwindigkeit 
Q N Belastung pro Kugel 
Für die Berechnung der Parametergleichungen werden weitere Größen benötigt, die sich aus 
den folgenden Beziehungen ergeben: 
Reduzierter E0: 







ν ν= − −+
 (46) 
 ν1, ν2     - Querkontraktionszahlen der Kontaktpartner 
 E1, E2 N/mm2 Elastizitätsmodul der Kontaktpartner 

























α⎛ ⎞= +⎜ ⎟⎝ ⎠  (49) 






α⎛ ⎞= −⎜ ⎟⎝ ⎠  (50) 
 ra mm Krümmungsradius Außenringlaufbahn 
 ri mm Krümmungsradius Innenringlaufbahn 
 dw mm Wälzkörperdurchmesser 
 dm mm mittlerer Lagerdurchmesser 
 αa rad Betriebsdruckwinkel am Außenring 
 αi rad Betriebsdruckwinkel am Innenring 
Hydrodynamisch wirksame Geschwindigkeit: 
Bei angetriebener Welle (na = 0 U/min) können die Umfangsgeschwindigkeiten eines 
Schrägkugellagers wie folgt ermittelt werden [50]: 
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d du d n n n
d d
π α α⎡ ⎤⎛ ⎞= ⋅ − ⋅ ⋅ − − ⋅ ⋅⎢ ⎥⎜ ⎟⎝ ⎠⎣ ⎦
 (51) 




d du d n n
d d
π α α⎡ ⎤⎛ ⎞= ⋅ − ⋅ ⋅ − ⋅ ⋅⎢ ⎥⎜ ⎟⎝ ⎠⎣ ⎦
 (52) 
 na min-1 Drehzahl des Außenringes 
 ni min-1 Drehzahl des Innenringes 
 nm min-1 Drehzahl des Käfigs 
 nw min-1 Drehzahl der Kugel 
 ui mm/s hydrodynamisch wirksame Geschwindigkeit am Innenring 
 ua mm/s hydrodynamisch wirksame Geschwindigkeit am Außenring 
 
5.3.3 Thermische Theorie 
In verschiedenen Untersuchungen, speziell bei hohen Drehzahlen und hohen Schmierstoff-
viskositäten, zeigte sich, dass die isotherme Schmierfilmhöhenberechnung nach Hamrock/ 
Dowson in realen Wälzkontakten eine zu hohe Schmierfilmhöhe liefert und eine thermische 
Korrektur der EHD-Schmierfilmhöhe erforderlich macht. Diese Korrektur berücksichtigt u. a. 
die Kompressionswärme und die viskose Temperatur-Erhöhung des Schmierstoffes durch 
Rückströmung und Scherung in der Kontakteinlaßzone, welche zu einer Verringerung der 
Viskosität führt, sowie die Wärmeübertragung im Schmierfilm und an den Laufflächen [18], 
[49], [50], [51]. 
Wilson entwickelte 1979 einen thermischen Korrekturfaktor Cth für einen Linienkontakt, der 
die zentralen Schmierfilmhöhen der isothermen und der thermischen Theorie miteinander 
verknüpft. Dieser Korrekturfaktor kann nach Gohar prinzipiell auch zur Abschätzung der 
Schmierfilmhöhe von Punktkontakten unter Vollschmierung sowohl für die zentrale als auch 
für die minimale Filmhöhe verwendet werden [18]. Für die zentrale bzw. minimale Filmhöhe 
unter thermischen Bedingungen und Vollschmierung ergeben sich damit die folgenden 
Beziehungen: 
 0, th th 0, isothh C h= ⋅  (53) 
 min, th th min, isothh C h= ⋅  (54) 








βη ⋅= ⋅  (55) 
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 η0, K Ns/mm2 dynamische Viskosität des Schmierstoffes bei Atmosphären-
druck und Oberflächentemperatur der Kontaktpartner 
 kth N/(K·s) Wärmeleitkoeffizient des Schmierstoffes 
 βth    - Temperaturviskositätskoeffizient 







= + ⋅  (56) 
Bei Anwendung der thermischen Theorie ergibt sich damit, dass die Schmierfilmhöhe mit 
steigender Drehzahl asymptotisch einem Grenzwert entgegenstrebt oder aber, bei entspre-
chender Viskosität und höheren Drehzahlen, sogar wieder abnehmen kann. Gemäß der 
isothermen Theorie hingegen nimmt die Schmierfilmhöhe fast proportional mit steigender 
hydrodynamisch wirksamer Geschwindigkeit zu. 
Für die Beschreibung der Viskosität unter realen EHD-Verhältnissen müssen die Einflüsse 
von Druck und Lager-Temperatur auf die dynamische Viskosität berücksichtigt werden. 
Hierzu kann der Ansatz von Murch und Wilson herangezogen werden, der eine Erweiterung 
der Barus-Gleichung darstellt [18]: 
 ( ) ( )p th 0- -0, e p T Tp T α βη η ∗ ∗⋅ ⋅= ⋅  (57) 
Roelands entwickelte 1966 die folgende Gleichung, die den modifizierten Druck-
Viskositätskoeffizienten *pα  als Funktion von Druck und Temperatur beschreibt [18]: 
 ( )* 6p 0
0





−⎡ ⎤⎛ ⎞+ ⎛ ⎞⎡ ⎤ ⎢ ⎥⋅ = ⋅ + ⋅ ⋅ + −⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎣ ⎦ +⎢ ⎥⎝ ⎠⎝ ⎠⎣ ⎦
 (58) 
Für den Temperaturviskositätskoeffizienten *thβ   kann nach Houpert die folgende Gleichung 
herangezogen werden [18]: 
 ( )* 6th 0
0




β η ⎛ ⎞ ⎛ ⎞⎡ ⎤= ⋅ + ⋅ ⋅ +⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎣ ⎦ + ⎝ ⎠⎝ ⎠  (59) 
*
pα  mm2/N modifizierter Druckviskositätskoeffizient 
*
thβ  K-1 modifizierter Temperaturviskositätskoeffizient 
p N/mm2 Betriebsdruck 
η0 Ns/mm2 Viskosität bei Atmosphärendruck und Bezugstemperatur 
T °C Betriebstemperatur 
T0 °C Bezugstemperatur (40°C) 
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Die tatsächliche Betriebstemperatur im Lager wurde aus der am Außenring-Mantel 





TT T − °= + °  
Die Parameter S und Z sind schmierstoffabhängige Konstanten, die nicht von Druck und 
Temperatur abhängig sind. Für ihre Bestimmung gibt Gohar folgende Beziehungen an, wobei 









p  (60) 







⋅ += ⋅ +
th  (61) 
Die im Rahmen dieser Arbeit durchgeführten rheologischen Untersuchungen beim Fett A und 
dessen Grundöl haben ergeben, dass eine Korrektur des Druck-Viskositätskoeffizienten αp bei 
diesem Fett um den Faktor 0,57 notwendig ist (im Abschnitt 6.3 werden die Ergebnisse der 
rheologischen Untersuchungen vorgestellt). Liegen sonst keine gemessenen Werte für den 
Druckviskositätskoeffizienten αp vor, so kann er bei Kenntnis der Betriebstemperatur T und 
der kinematischen Viskosität ν40 des Schmierstoffes bei 40 °C wie folgt abgeschätzt werden 
[22]: 
 5 2 2402,08 1,375 lg lg 0,015 5 10 10T Tα ν − −⎡ ⎤= + ⋅ − ⋅ + ⋅ ⋅ ⋅⎣ ⎦p  (62) 
Die Bestimmung der Temperaturviskositätskoeffizienten βth kann nach DIN 53017 berechnet 
oder bei zwei bekannten Betriebszuständen (T1, η1) und (T2, η2) nach Harris abgeschätzt 
werden [50]: 










+ ⋅ + ⎛ ⎞= ⋅ ⎜ ⎟− ⋅ + ⎝ ⎠
 (63) 
Die kinematische Viskosität ν stellt die auf die Dichte bezogene dynamische Viskosität dar: 
 ην ρ=  (64) 
ν mm2/s kinematische Viskosität 
ρ kg/m3 Dichte des Schmierstoffes 
Sie ist, wie die dynamische Viskosität auch, stark temperaturabhängig und kann nach 
DIN 51563 aus zwei vorliegenden Wertepaaren (T1, ν1) und (T2, ν2) abgeleitet werden: 
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Diese Interpolation beruht auf der empirischen Viskositäts-Temperatur-Gleichung (VT) von 
Ubbelohde/Walther, wobei der Wert m die Steigung der VT-Geraden im Ubbelohde-
Diagramm wiedergibt. 
Die Dichte eines Schmierstoffes ist vom Druck und von der Temperatur abhängig und kann 
für ein Mineralöl mit einer von Dowson/Higginson entwickelten Beziehung ermittelt werden 
[7]: 
 ( ) [ ]30 th 030,6 10, 1 1 ( )1 1,7 10





⎛ ⎞⋅ ⋅= ⋅ + ⋅ − ⋅ −⎜ ⎟+ ⋅ ⋅⎝ ⎠
 (66) 
ρ0 kg/m3 Dichte bei Atmosphärendruck und Bezugstemperatur 
γth K-1 Temperaturkoeffizient der Dichte 
In der Praxis wird die Dichte eines Schmierstoffes häufig bei T = 15 °C und Atmosphären-
druck angegeben. Mit Hilfe einer aus DIN 51757 abgeleiteten Gleichung wird sie auf 
Betriebstemperatur bei Atmosphärendruck umgerechnet: 
 ( ) ( )130 0, 15 6,05 10 15KT Tρ ρ −°= − ⋅ ⋅ −C  (67) 
ρ0,15 °C kg/m3 Dichte bei Atmosphärendruck und T = 15 °C 
In der Untersuchung wird für die Ermittlung der Schmierfilmhöhen für alle Fette eine Dichte 
ρ0,20°C von 0,99 · 10-6 kg/m3 angesetzt. 
Mit Hilfe des Wärmeleitkoeffizienten kth des Schmierstoffes wird, bei Anwendung der 
thermischen Theorie, der Temperaturanstieg in der EHD-Einlaßzone durch Kompressions-
wärme und Schervorgänge berücksichtigt. Bei Atmosphärendruck kann er mit Hilfe der 
Schmierstoffdichte und der Temperatur bestimmt werden [18]: 
 ( )59
0




−− ⋅ ⋅ += ⋅th  (68) 
Richmond et al. untersuchten die Druckabhängigkeit des Wärmeleitkoeffizienten. Sie stellten 
fest, dass bei einem synthetischen Schmieröl der Wärmeleitkoeffizient von kth = 0,1 W/(m·K) 
bei Atmosphärendruck auf kth = 0,2 W/(m·K) bei p = 1 GPa ansteigt. Daraus ergibt sich, dass 
bei hohen Drücken die tatsächliche Temperatur niedriger ausfällt als bei Verwendung des 
Wertes von kth nach Formel (68), da der Wärmeleitkoeffizient zu niedrig berechnet wird. Die 
gemäß der thermischen Theorie berechnete Schmierfilmhöhe liegt dann unterhalb des Wertes, 
der sich bei Verwendung des realen Wärmeleitkoeffizienten ergeben würde. Für Mineralöle 
liegen typische Werte des Wärmeleitkoeffizienten im Bereich von kth = 0,13…0,14 W/(m·K) 
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[49], [50], [51]. In der Untersuchung wird daher ein Wert von kth = 0,135 W/(m·K) 
angenommen. 
In Bild 28 sind die nach EHD berechneten minimalen thermischen Schmierfilmhöhen am 
Außen- und Innenring dargestellt. Dabei wurde die gemessene Temperatur (während des 
Versuchs bei der jeweiligen Drehzahl) eingesetzt. Der Druck-Koeffizient αp wurde hierbei um 
den Faktor 0,57 korrigiert (siehe Abschnitt 6.3.2.4). Die berechneten Schmierfilmhöhen für 





























Bild 28: Die nach EHD zentrale berechnete Schmierfilmhöhe für das Fett A 
5.4 Theorie zur Ermittlung der Reibmomente 
Im Rahmen der theoretischen Untersuchungen wurde der Ansatz von Steinert [44] für die 
Berechnung des Reibmomentes zunächst auf fettgeschmierte Schrägkugellager übertragen. 
Hierbei wurde das Verfahren im ersten Schritt so abgewandelt, dass die gemessenen 
Schmierfilmdicken in die Berechnung einfließen können. Im vollständigen Ansatz von 
Steinert wird von einer Vollschmierung ausgegangen, während in der Praxis bei schnelldre-
henden fettgeschmierten Schrägkugellagern Mangelschmierung auftritt. Dabei sind die 
Oberflächen zwar noch von vollständigen Schmierfilmen getrennt, deren Dicke ist aber 
wesentlich kleiner als für Vollschmierung berechnet.  
In Bild 29 sind die physikalischen Effekte dargestellt, die von Steinert / Tüllmann voneinander 
getrennt betrachtet werden. 
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Bild 29: Reibungsbehaftete Kontaktstellen in einem Wälzlager 
 
Von diesen Komponenten wird zunächst nur die Flüssigkeitsreibung im Schmierfilm 
zwischen Kugeln und Laufbahnen betrachtet, die aus bohrenden und rollenden Relativbewe-
gungen sowie den druckinduzierten Strömungen im Wälzkontakt resultiert. Dies ist dadurch 
gerechtfertigt, dass bei den Reibmomentenmessungen, die zum Vergleich herangezogen 
werden, in den Wälzkontakten kein Festkörperkontakt vorlag (Ansprechen der kapazi-
tiv/ohmschen Schmierfilmdurchbruch-Detektion nur bei sehr niedrigen Drehzahlen). 
Da die vorliegenden experimentellen Daten sich auf rein axiale Belastung beziehen, kann eine 
einzelne Kugel repräsentativ für die übrigen betrachtet werden. Als bekannt werden die 
Drehzahl, die äußere Axiallast und die Ausgangsgeometrie (Geometrie des Lagers im 
unbelasteten stehenden Zustand) vorausgesetzt. Die inneren Kräfte und Druckwinkel werden 
nach Barz [39] / Tüllmann [45] ermittelt und daraus die Hertzschen Kontaktflächenabmessun-
gen bestimmt. 
Das Reibmoment wird aus der Integration der Schubspannungen in der Berührfläche 
Kugel/Laufbahn berechnet; diese Schubspannungen ergeben sich aus dem Geschwindigkeits-
gradienten, d. h. aus dem Quotienten von örtlicher Gleitgeschwindigkeit und Schmier-
filmdicke sowie aus der wirksamen Viskosität. Die Viskosität wird druck- und temperaturab-
hängig berechnet (Barus-Gleichung und Temperaturen aus den gemessenen Lagertemperatu-
ren). 
50  Theoretische Betrachtungen 
 
5.4.1 Berechnung der Reibmomente zwischen Lagerringen und Kugeln 
Zum Berechnen des Reibmomentes an den hier untersuchten Schrägkugellagern werden die 
drei Reibanteile überlagert: 
- Reibung durch irreversible Verformungsarbeit in den Wälzkontakten 
- Hydrodynamische Rollreibung zwischen den Lagerringen und den Kugeln 
- Bohrreibung zwischen den Lagerringen und den Kugeln 
Da sich zu jedem Zeitpunkt des Versuches ein Schmierfilm zwischen Lagerringen und Kugeln 
befindet, werden bei diesen Berechnungen nur die Fluid-Anteile der Roll- und der Bohrrei-
bung betrachtet. Aufgrund der Mangelschmierung wird die Reibung am Käfig vernachlässigt. 
Weil die Schmierfilmhöhe bei der Berechnung des Bohrreibmomentes von großer Bedeutung 
ist, wurden beim Berechnen dieses Anteiles zum Vergleich sowohl gemessene als auch 
berechnete (EHD) Schmierfilmhöhen eingesetzt. 
5.4.2 Reibmomentenanteil aus der irreversiblen Verformungsarbeit 




Bild 30: Abrollbewegung einer Kugel und deren Druckellipse stark vergrößert [44] 
 
Beim Abrollen der Kugel unter Last muss auf der Einlaufseite die elastische Verformungsar-





W F x z dy= ⋅∫   (69) 
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Durch Werkstoffdämpfung wird eine Hysterese verursacht, und dadurch wird die Energie W 
bei Entlastung auf der Auslaufseite nicht wieder vollständig in kinetische Energie zurückge-
wonnen. Ein kleiner Teil dieser Energie wird dissipiert und erwärmt das Lager. 
Zwischen Ein- und Auslaufseite entsteht eine Druckdifferenz: 
Einlauf Auslauf( , ) ( , )p x z p p p x z κ∆ = − = ⋅  (70) 
Womit κ die Dämpfungskonstante des Lagerwerkstoffs bezeichnet. 
So entsteht das Moment MVerform,Kugel, dass gegen die Rollrichtung wirkt. 
∫ ⋅⋅∆=
EinlaufA
dAxzxpzxp ),(),(   (71) 
Nimmt man an, dass die EHD- wenig von der Hertzschen Druckverteilung abweicht, kann 















max   (73) 
Q : Wälzkörperbelastung 




M b Qκ= ⋅ ⋅ ⋅   (74) 
Aufgrund eines Vergleiches mit [68] wird der Wert der Dämpfungskonstante κ  von Stahl 
korrigiert. Bei Steinert betrug er 0,7 %, in dieser Arbeit beträgt er 8,4 %. 
Um die auf die einzelnen Kugeln wirkenden Momente auf die Drehachse des Lagers 
reduzieren zu können und um alle Kugel zu betrachten, wird in unserem Fall das Reibmoment 




M Z M Mωω ⎡ ⎤= ⋅ ⋅ +⎣ ⎦  (75) 
ωW: Wälzkörperdrehzahl 
ωi: Innenringdrehzahl 
Z:  Anzahl der Kugeln 
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5.4.3 Hydrodynamische Rollreibung zwischen den Lagerringen und den Kugeln 
Analog zum Coulombschen Reibungsgesetz definierte Gohar [18] mit Hilfe der dimensions-
losen EHD-Parameter U, W und G einen EHD-Reibkoeffizienten: 






µ ϕ ⋅⎛ ⎞= ⋅ ⋅⎜ ⎟⎝ ⎠   (77) 
U:  Geschwindigkeitskennzahl 
W:  Lastkennzahl 
G:  Werkstoffkennzahl 
φT: thermischer Reduktionsfaktor 
Das an einer Kugel angreifende, auf die Drehachse der Kugel bezogene hydrodynamische 
Rollreibmoment ergibt sich durch die Multiplikation der Rollreibkräfte im Innen- und 
Außenringkontakt mit dem Kugelradius: 
( )W EHD, a EHD, i2dM F F= ⋅ +   (78) 
Somit wird das gesamte hydrodynamische Rollreibungsmoment mit dem definierten 









  (79) 
Damit ist: 
( )W WRoll EHD, a EHD, i
i 2
dM Z F Fωω= ⋅ ⋅ ⋅ +  (80) 
5.4.4 Bohrreibung zwischen den Lagerringen und den Kugeln 
Analog zur Berechnung der Rollreibung wird wieder die Kontaktellipse betrachtet, wie im 
Folgenden abgebildet. 
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Bild 31: Druckellipse beim Bohrvorgang in einem Kugellager [44] 
 
Das Bohrreibmoment wird mit einem hydrodynamischen Scherspannungsansatz mit 
elastohydrodynamischen Zustandsgrössen beschrieben: 
EHD, Bohr
A
M r dAτ= ⋅ ⋅∫   (81) 
mit 
22 zxr +=   (82) 
τ: Schubspannung in der Reibfläche 
Die im Schmierspalt vorliegenden Temperatur- und Druckgradienten erlauben nicht die 
Annahme einer konstanten Schmierstoffviskosität. Die thermische dynamische Viskosität 
wurde in Abhängigkeit von den gemessenen Temperaturen nach DIN 51563 ermittelt, wie im 
vorigen Abschnitt beschrieben. 
Die Druckabhängigkeit der Viskosität wurde mit der Formel von Barus ermittelt, wobei das 











⎛ ⎞⋅⎜ ⎟⎝ ⎠
  (83) 
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Aus der Beziehung: 
B( , ) ru T p
y h
ωτ η η ⋅∂ ⎛ ⎞= ⋅ ≈ ⋅⎜ ⎟∂ ⎝ ⎠   (84) 
η: dynamische Viskosität η(T,p) in Pa s 
p: mittlerer Druck in Pa 




( , )M T p r dA
h






4   ( , ) ( )
xa
bb
M T p x z dz dx
h
ω η
⎛ ⎞⋅ −⎜ ⎟⎝ ⎠
= ⋅ ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅∫ ∫  (86) 
Bei hohen Drehzahlen werden die Kugeln am Außenring geführt, so dass sich die Bohrbewe-
gung auf den Innenringkontakt konzentriert. Das gesamte Bohrreibmoment ergibt sich zu: 
Bohr, i





⎛ ⎞= ⋅ ⋅⎜ ⎟⎝ ⎠
 (87) 
Das Bohrreibmoment wird alternativ mit der gemessenen oder mit der berechneten 
Schmierfilmhöhe hber und hmess ermittelt. T und p sind mittleren Drücke und Temperaturen in 
der Kontaktfläche bzw. im Lager (Näherungsformel: ( 20 ) 1/ 5Außenring AußenringT T T C= + − ° ⋅ ). 
 
5.4.5 Gesamt berechnetes Reibmoment Mges 
Im folgenden Bild sind die einzelnen Reibmomentenanteile und ihre Summe dargestellt. 
Dabei ist: 
Mges, h, gem:  gesamtes aus gemessenen Schmierfilmhöhen ermitteltes Reibmoment 
Mges, h, ber:  gesamtes aus berechneten Schmierfilmhöhen ermitteltes Reibmoment 
Mirrev, Verf:  Reibmomentenanteil durch irreversible Verformungsarbeit an den Kugeln 
MBohr, h, ber:  Bohrreibmoment, mit berechneten Schmierfilmhöhen ermittelt 
MBohr, h, mess: Bohrreibmoment, mit gemessenen Schmierfilmhöhen ermittelt 
MRoll:    hydrodynamisches Rollreibmoment 
































Bild 32: Zusammensetzung des berechneten Reibmomentes am Beispiel von Schrägkugel-
lagern 7008 mit dem Fett A, Berechnung nach Steinert, Fax = 160 N 
5.4.6 Berücksichtigung eines möglichen Nicht-Newtonschen Verhaltens der Schmier-
stoffe 
Zur Berücksichtigung eines nicht-Newtonschen Verhaltens wurde von Eyring [55] ein Modell 
formuliert, bei dem die Schubspannung τ mit zunehmendem Schergefälle γ= &du
dz
 monoton, 
aber degressiv ansteigt. 




ar sinh η γτ τ τ
⎛ ⎞⋅= ⋅ ⎜ ⎟⎝ ⎠
&
  (88) 
Eτ  ist die Schubspannung (Eyring-Spannung), bei der die Flüssigkeit beginnt, ein nicht-
Newtonsches Verhalten zu zeigen [57]. Sie steigt mit zunehmendem Druck (bei konstanter 
Temperatur) und steigender Temperatur (bei konstantem Druck) nahezu linear an [58]. Wie in 
[57] beschrieben, ist die Bestimmung von Eτ  schwierig. 
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Bild 33: Vergleich der Ansätze von Newton, Eyring (τE=4 MPa) sowie Bair & Winer (τL=3 τE) 
für das Öl EP460 (η40°C = 0,393 Pa s) [56] 
 




2 k Tτ λ λ
⋅ ⋅= ⋅   (89) 
mit der Boltzmann-Konstante 231,38066 10 J/Kk −= ⋅ , der absoluten Temperatur T sowie den 
Gitterkonstanten iλ  der quasikristallinen Flüssigkeit. Unter der Annahme, dass diese Gitter-
konstanten gleich groß sind, kann für den Nenner 21 3λ λ⋅  vereinfachend geschrieben werden: 
2 3
1 3λ λ λ⋅ =   (90) 
Das so definierte Volumen 3λ  entspricht dem mittleren Raumbedarf eines Schmierstoffmole-
küls unter den gegebenen thermodynamischen Bedingungen. Unter Verwendung des molaren 
Volumens und der Avogadro-Konstante 23A 6,0220453 10 1/molN = ⋅ ⋅  berechnet sich der 





λ =   (91) 
Da für die eingesetzten Grundöle keine ausreichenden Angaben über Dichte und Molvolumen 
vorliegen, wurde die Eyringsche Schubspannung τ E  in Anlehnung an [56] vereinfacht als eine 
vom Kontakt-Druck abhängige Funktion angenommen: 
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E 2 Hertzpτ = ⋅   (92) 
Das Bohrreibmoment wird wieder mit einem hydrodynamischen Scherspannungsansatz mit 
elastohydrodynamischen Zustandsgrößen beschrieben: 
EHD, Bohr
A
M r dAτ= ⋅ ⋅∫   (93) 
mit 
22 zxr +=   (94) 
τ :  Schubspannung 
 
Bis jetzt galt das Newtonsche Verhalten der Schmierfette mit der linearen Beziehung: 
B( , ) ru T p
y h
ωτ η η ⋅∂ ⎛ ⎞= ⋅ ≈ ⋅⎜ ⎟∂ ⎝ ⎠   (95) 
η: dynamische Viskosität η(T,p) in Pa s 
Mit dem Scherspannungsansatz von Eyring : 
E
E
ar sinh η γτ τ τ
⎛ ⎞⋅= ⋅ ⎜ ⎟⎝ ⎠
&
  (96) 
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⎛ ⎞⋅ −⎜⎝ ⎠
⎛ ⎞⋅= ⋅ ⋅ ⇒⎜ ⎟⎝ ⎠
⎛ ⎞⋅ ⋅= ⋅ ⋅ ⇒⎜ ⎟⋅⎝ ⎠
⎛ ⎞⋅ ⋅ += + ⋅ ⋅ ⇒⎜ ⎟⎜ ⎟⋅⎝ ⎠















 ar sinh x zf x z
h
η ωτ τ
⎛ ⎞⋅ ⋅ += + ⋅ ⋅ ⎜ ⎟⎜ ⎟⋅⎝ ⎠
 (98) 
in ein Polynom fünften Grades mit Hilfe der Berechnungssoftware „Mathematica“. 
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Für die Schmierfilmhöhen werden zunächst die gemessenen Werte eingesetzt. Anhand von 
Messergebnissen wurde im weiteren Verlauf der Untersuchungen überprüft, ob die 
Anwendung des Eyringschen Ansatzes notwendig war, siehe Abschnitt 6.3. Dabei erwies sich 
der Newtonsche Ansatz als hinreichend genau. 
Bei der hydrodynamischen Rollreibung wurde der Ansatz von Eyring nicht angewandt, 
sondern es wurde von einem Newtonschen Verhalten des Fluides ausgegangen. Dies lässt sich 
damit begründen, dass die hydrodynamische Rollreibung vorwiegend außerhalb der Bereiche 
mit hohen Fluid-Drücken entsteht. 
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6 Ermittlung physikalischer Schmierfettkennwerte 
Im Rahmen dieser Arbeit wurde eine Vielzahl von physikalischen Schmierfett-
Laborkennwerten ermittelt. Im Einzelnen wurden 
• die Dielektrizität aller eingesetzten Versuchsfette sowie deren additivierte und nicht-
additivierte Grundöle, 
• die statische Ölabscheidung in Abhängigkeit der Temperatur, 
• das Fließverhalten aller eingesetzten Versuchsfette sowie des additivierten Grundöles 
vom Fett A (Platte-/ Kegelsystem, Quarz-System) 
für die eingesetzten Versuchsfette experimentell bestimmt. In den folgenden Kapiteln werden 
die wesentlichen Ergebnisse dieser Laboruntersuchungen vorgestellt. Eine Übersicht aller 
ermittelten Schmierfettkennwerte liefern Bild 131 bis Bild 160 im Anhang. 
6.1 Dielektrizitätsmessung 
Um Aussagen über die Schmierfilmhöhe im Wälzkontakt treffen zu können, wird die 




Für die Berechnung der Schmierfilmdicke bei den Versuchen mit Fett wurden die Dielektrizi-
tätskennwerte für das vorgescherte Fett, für die Versuche mit Öl-Luft-Schmierung die 
Dielektrizitätskennwerte für das Grundöl verwendet. 
Zum Ermitteln der Dielektrizität eines Schmierfettes wird ein am IMKT vorhandenes 
Kapazitätsmessgerät (Bild 35) verwendet. Dieses Gerät besteht aus zwei Platten mit einer 
definierten Nut und einem Wegaufnehmer mit kapazitivem Messprinzip. Die zwei Platten 
werden verschraubt. Die Wegaufnehmer werden in den Grund dieser Nuten eingebaut und 
ermitteln so zweimal den Abstand der Platten zueinander. Durch die Einbringung unterschied-
licher Dielektrika wird der vom Wegaufnehmer angezeigte Abstand verändert. So kann 
einerseits durch die Messung der tatsächlichen Nuttiefe (Dielektrikum: Luft) und andererseits 
durch Einbringung von Fetten in die Nut (Dielektrikum: Fett) die Dielektrizitätskonstante 
bestimmt werden. 
Zum Kalibrieren des Gerätes erfolgt die Bestimmung der Dielektrizitätszahlen mit Hilfe einer 
Shering-Brücke sowie eines Wagnerschen Hilfszweiges in einem entsprechenden Versuchs-
stand. Der Plattenabstand im Prüfgefäß entspricht der Norm DIN VDE 0370, die Beanspru-
chungsspannung wurde zu 2 kV gewählt, woraus sich eine mittlere Feldstärke von 1 kV/mm 
ergab. 
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Um die Genauigkeit der Messergebnisse zu überprüfen und um mögliche systematische Fehler 
auszuschließen, musste die Messeinrichtung kalibriert werden, wozu ein Stoff bekannter 
Dielektrizität benötigt wird, in diesem Fall das Öl Shell DIALA D. 
Schrader untersuchte die Dielektrizitätskonstanten einiger Schmierfette in Abhängigkeit von 
der Verdickerstruktur und von der Beanspruchungsdauer an unbeanspruchten und vorgescher-
ten Fetten [49]. Er stellte u. a. fest, dass mit zunehmender Zerstörung der Seifenfasern die 
Dielektrizitätskonstante abnimmt und sich allmählich in der Nähe des Wertes für das Grundöl 
stabilisiert. Dieses Verhalten führte er auf die Ausbildung eines Gleichgewichtszustandes 
bezüglich der Zerstörung der Verdickerstruktur zurück, was auch von anderen Autoren 
bestätigt wurde ([29], [49], [60], und [61]). 
Für die Umrechnung der gemessenen elektrischen Kapazität in eine Schmierfilmhöhe wurden 
für alle Versuchsfette die exakten Werte der Dielektrizität εr,0 bei Atmosphärendruck und 
Bezugstemperatur benötigt. Da diese Werte nicht vorlagen, wurden sie, unter Berücksichti-
gung der Erkenntnisse von Schrader [49] experimentell ermittelt. 
Bei den Untersuchungen auf den Spindellagerprüfständen sind die Versuchsfette aufgrund der 
hohen Versuchsdrehzahlen einem großen Schergefälle und einer hohen Belastung ausgesetzt, 
so dass von einer starken Scherung und Zerstörung der Verdickerstruktur ausgegangen werden 
muss. Um diese Strukturveränderung bei der Bestimmung der Dielektrizität-Kennwerte und 
damit bei der Auswertung der Versuchsergebnisse berücksichtigen zu können, wurden die 
Fette mit Hilfe einer speziellen Versuchsapparatur vorgeschert, um einen stabilen Gleichge-
wichtszustand der Seifenstruktur zu erzeugen (Bild 34). 
 
Bild 34: Versuchsapparatur zur Vorscherung der Versuchsfette [49] 
 
In der Versuchsapparatur wurden die Versuchsfette mittels einer automatischen Dosiervor-
richtung mit einer niedrigen Fördergeschwindigkeit axial durch zwei radial vorgespannte 
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vollrollige Zylinderrollenlager gepresst, die mit einer Norm-Drehzahl [49] von 667 U/min 
umliefen. Durch den käfiglosen Rollensatz wurde jedes eintretende Volumenelement des 
Fettes erfasst und zwischen die Wälzkontakte befördert, welche mit einer Hertzschen 
Pressung von ca. 900 N/mm2 aufeinander abrollen. Um eine thermische Überbeanspruchung 
der Fette auszuschließen, wurde die Betriebstemperatur radial an den Außenringen der Lager 
über Thermoelemente erfasst. Bei allen Versuchsfetten lag die Temperatur in einem Bereich 
von 50…70 °C, so dass eine thermische Zerstörung ausgeschlossen werden konnte. 
Nach erfolgter Vorscherung wurde eine kleine Fettprobe entnommen und der Dielektrizität-
Kennwert in einem Plattenkondensator mit bekannter Kapazität und einem Plattenabstand von 
0,2 mm mit Hilfe des beschriebenen Kapazitätsmessgerätes sowie eines kapazitiven 
Wegaufnehmers bei unterschiedlichen Prüftemperaturen (20 °C, 40 °C und 60 °C) bestimmt, 
um u. a. Aussagen über die Temperaturabhängigkeit der Dielektrizitätswerte zu gewinnen. 
 
Bild 35: Plattenkondensator zur Messung der Dielektrizitätskonstante 
Die Temperatur der Lager liegt in den experimentellen Untersuchungen bei ca. 40 - 60°C (am 
Außenring). Um die Messergebnisse auswerten zu können, werden die Dielektrizitätswerte bei 
Temperaturen von 20, 40, 60 und 80 °C ermittelt. Wie in den folgenden Bildern für das Fett B 
dargestellt, haben die Messungen gezeigt, dass die Änderung in dem gemessenen Temperatur-
bereich bei den untersuchten Fetten relativ klein ist. Da die Scherung einen erheblichen 
Einfluss auf die Dielektrizitätskonstante hat, wird das Fett solange geschert, bis ein konstanter 
Wert der Dielektrizität erreicht wird. Die Dielektrizitätsergebnisse für die restlichen Fette sind 
im Anhang dargestellt. 
































































































































Bild 38: Dielektrizitätskonstanten des Grundöls von Fett B mit Additiven 
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6.2 Statische Ölabscheidung 
Für alle Versuchsfette wurden Ölabscheidungsversuche durchgeführt. Ziel war es, einen 
möglichen Zusammenhang mit den Schmierfilmdicken zu erkennen. 
Das Verfahren dient zur Bestimmung der Ölabscheidung von Schmierfetten aller Art, mit 
Ausnahme fließfähiger Fette. Die Prüfergebnisse quantifizieren die Neigung eines Schmierfet-
tes zur Ölabscheidung während des Einsatzes in Lagerungen. Als Ölabscheidung wird die auf 
die Einwaage bezogene Ölmenge bezeichnet, welche sich unter Prüfbedingungen aus dem Fett 
abscheidet und sich nach Ablauf der Prüfdauer in einem Ölauffangbehälter befindet. 
 
Bild 39: Prüfgerät zur Bestimmung der statischen Ölabscheidung 
Ein zylindrisches, mit einem konischen Drahtsiebboden (Maschenweite: 0,063 mm) 
versehenes Prüfgefäß wird mit einer Fettprobe gefüllt (Bild 39). Auf die glatt gestrichene 
Oberfläche der Probe wird ein Gewichtstück (Masse: 100 g) aufgesetzt, dessen Druck sich zu 
dem Eigendruck addiert, unter dem die Probe steht. 
Bei der Normalprüfung (N) wird die Menge des durch den Drahtsiebboden abgeschiedenen 
Öls nach einer Prüfdauer von sieben Tagen (168 h) bei einer gleichmäßigen Temperatur 
(40 °C bei Prüfung nach Norm) ermittelt. Bei der Kurzzeitprüfung (K) wird die abgeschiedene 
Menge bereits nach einer Zeit von 18 Stunden gemessen. Die Ölabscheidung in Gewichtspro-
zent ergibt sich aus dem Bezug der abgeschiedenen Ölmenge auf die eingewogene 
Probemenge. Die Ergebnisse aus drei Einzelmessungen werden nach DIN 51817 gemittelt und 
auf 0,5 Gewichtsprozent gerundet. Im Rahmen dieser Arbeit wurde im Interesse besserer 
Differenzierbarkeit auf diese Rundung verzichtet. 
Am IMKT stehen zwei Temperierschränke zur Verfügung, welche es gestatten, die Messung 
der statischen Ölabscheidung nicht nur bei Normtemperatur sondern auch in einem weiten 
Temperaturbereich durchzuführen. 
In Bild 40 ist das Zeitverhalten der Ölabscheidung aller Fette bei 20 °C nach DIN51817 (N), 
sowie die Ölabscheidung nach 18 und 168 Stunden bei 20 °C dargestellt. Die Messergebnisse 
der Ölabscheidung aller Fette bei 40, 60 und 80 °C sind im Anhang in Bild 144 bis Bild 149 
zu finden. 






























Bild 40: Statische Ölabscheidung nach DIN 51817 (N) bei 20 °C, Zeitverhalten 
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Bild 41: Statische Ölabscheidung nach DIN 51817 bei 20 °C 
6.3 Viskositätsverhalten 
Entsprechend den Zielsetzungen für diese Arbeit wurde auch nach weiteren Laborkennwerten 
gesucht, die ein genaueres Ergebnis des berechneten Reibmomentes liefern oder zumindest 
eine Abschätzung des zu erwartenden Verhaltens eines Wälzlagerfettes bei konstanten 
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Temperaturen ermöglichen. Neuere Veröffentlichungen, insbesondere von Dornhöfer [63] 
bescheinigen der scheinbaren dynamischen Schmierfettviskosität eine gute Korrelation mit 
dynamischen Prüfergebnissen (Laufdrehmomente nach ASTM D 1478 und IP 186). Aus 
diesem Grund rückte dieser Schmierfettkennwert ins Zentrum des Interesses. Mit verschiede-
nen Messsystemen ausgestattete Rotationsviskosimeter stehen Dornhöfer bei der Robert 
Bosch GmbH zur Verfügung. Er ermittelte freundlicherweise die scheinbare dynamische 
Viskosität für alle in dieser Arbeit eingesetzten Versuchsfette. 
6.3.1 Messungen mit dem Platte-Kegel-System 
Bei der Viskositätsmessung bei der Firma Bosch handelt es sich um die Bestimmung der 
scheinbaren dynamischen Viskosität bei konstanter Scherrate und konstanter Temperatur. Die 
Messungen wurden an einem Platte-Kegel-Viskosimeter vorgenommen. Der Durchmesser des 
Stahlkegels, dessen Spitze abgeflacht ist, beträgt bei dem eingesetzten System 25 mm, der 






Bild 42: Prinzip des Platte-Kegel-Systems 
 
Das Messsystem wird durch Umspülung mit einem flüssigen Kühlmedium temperiert. Die 
Temperaturmessung erfolgt mittels eines Pt-100-Thermoelementes in unmittelbarer Nähe des 
Schmierstoffs. Während der Messung wird das Drehmoment erfasst, worüber sich die 
scheinbare dynamische Viskosität bestimmen lässt. 
Die Fließkurven wurden ebenfalls an einem Rotationsviskosimeter in einer Platte-Kegel-
Ausführung aufgenommen. 
Die Schubspannung ist der Quotient aus dem am rotierenden Kegelschaft gemessenen 
Drehmoment und der Kegelfläche. Die auftretende Schubspannung ist sowohl für Newtonsche 
Flüssigkeiten als auch für idealplastische Stoffe (und alle Zwischenzustände) bei dem Platte-/ 
Kegelsystem im gesamten Raum zwischen beiden Partnern konstant.  
Bei den in den folgenden Kapiteln beschriebenen Versuchen wurde das Messsystem zunächst 
auf 40 °C temperiert. Die Schergeschwindigkeit wurde dann linear von 0 s-1 bis 15000 s-1 
innerhalb von zwei Minuten gesteigert und nach Erreichen der maximalen Scherrate mit dem 
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gleichen Verzögerungswert wieder auf 0 s-1 abgesenkt. Höhere Geschwindigkeitsgefälle, wie 
sie in der Praxis vorliegen, konnten im Rahmen dieser Arbeit nicht untersucht werden, da eine 
entsprechende Messtechnik nicht zur Verfügung stand. Eine dahingehende Ausweitung der 
Untersuchungen wäre für zukünftige Arbeiten von großem Interesse. 
Wie im folgenden Bild zu sehen ist, liegt die hochlaufende Kurve immer über der zurücklau-
fenden Kurve (Thixotropie). Es wurde mindestens eine 2-fach-Bestimmung durchgeführt, 
wobei die Probe jeweils ausgetauscht wurde. Im folgenden Diagramm ist die Schubspannung 
in Abhängigkeit der Scherrate für das Fett A bei 40 °C dargestellt. Die Verläufe der 
Schubspannung für die restlichen Fette sind im Anhang zu finden. 
Anmerkungen zu den Ergebnissen bei den einzelnen Versuchsfetten: 
Fett A: gut reproduzierbar 
Fett B: sehr gut reproduzierbar, relativ geringe Fließgrenze, untypisch für die meisten 
bekannten Polyharnstoff-Wälzlagerfette 
Fett C: wiederholter Haftungsverlust oberhalb von ca. 8000 /s, ansonsten gut reproduzierbar  
Fett D: unruhiger Verlauf beim Hochfahren, daher weniger gut reproduzierbar (Verteilungs-
probleme im Spalt bei dieser Beanspruchung) 
Fett E: hohe Fließgrenze, stark thixotrop 
Fett F: stark thixotrop (wie viele Polyharnstoff-Wälzlagerfette), sehr gut reproduzierbar 
 
Bei der Firma Bosch wurde auch das Zeitverhalten der Schubspannung bei den in den 
experimentellen Versuchen gemessenen Scherraten (berechnet aus der gemessenen 
Schmierfilmhöhe und der berechneten Geschwindigkeit im Kontakt) untersucht. In Bild 44 ist 
das Zeitverhalten bei den Messungen mit dem Fett A dargestellt. Ergebnisse der restlichen 
Fette sind im Anhang zu finden. 
 













































Bild 44: Zeitverhalten der Schubspannung für das Versuchsfett A bei 30 °C und bei einer 
Scherrate D = 4700 s-1, Platte-Kegel-System 
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6.3.2 Rheologische Untersuchungen mit einem Hochdruckquarzviskosimeter 
Die Kenntnis der Viskosität von Schmierstoffen bei relevanten Betriebsbedingungen wie 
hohem Druck und Temperatur ist für die Beurteilung eines Tribokontaktes von großer 
Bedeutung. Aus diesem Grund sind die physikalischen Eigenschaften bei verschiedenen 
Temperaturen der Schmierstoffe untersucht worden. Von zentraler Bedeutung für die 
Simulation ist dabei die Druckabhängigkeit der Viskosität bei den im Betrieb herrschenden 
Temperaturen 
Am Institut für Tribologie und Energiewandlungsmaschinen der Technischen Universität 
Clausthal wurden zusätzlich rheologische Untersuchungen in einem Hochdruck-
Quarzviskosimeter [65] bei hohem Druck (bis 10 kbar) mit dem Versuchsfett A und dessen 
Grundöl durchgeführt. Diese Ergebnisse wurden in das Berechnungsmodell mit einbezogen. 
Das Messprinzip basiert auf der Dämpfung eines Schwingquarzes in Abhängigkeit der 
Stoffwerte (Dichte und Viskosität) des umgebenden Fluids. Mit der veränderten Dämpfung 
verschiebt sich auch die Resonanzfrequenz fR des Quarzes. Diese wird gemessen und ist direkt 
vom Produkt aus der Dichte ρ und der dynamischen Viskosität η abhängig. Da das druck- und 
temperaturabhängige Dichtekennfeld ermittelt wurde, kann somit die dynamische Viskosität 
in Abhängigkeit von Druck und Temperatur angegeben werden. 
R (p,T) (p,T)f( )  f η ρ= ⋅   (99) 
Die Scherrate γ&  des Torsionsschwingers wird annähernd gegeben durch  
γ&  = 2 π  fR                           (100) 
Da die Resonanzfrequenz des ungedämpften Quarzes etwa proportional seiner Länge ist, lässt 
sich durch Messung mit Quarzen unterschiedlicher Länge die Abhängigkeit der Viskosität von 
der Scherrate bestimmen. 
Der beschriebene Messsensor befindet sich mit der Testsubstanz in einer abgeschlossenen 
Messkammer, die vollständig mit der zu untersuchenden Substanz gefüllt ist. Die Messzelle 
kann in einem Autoklaven stufenweise mit Drücken bis 10 kbar beaufschlagt werden. Zudem 
ist der Mantel des Autoklaven bis 125 °C temperierbar. 
Erstmalig werden Messungen an einem Fett in einem Hochdruckquarzviskosimeter 
durchgeführt, in dem die erforderlichen Temperaturen (bis 125 °C) und Drücke (bis ca. 
10 kbar) eingestellt werden können. Durch Einsatz von zwei Quarzen mit verschiedenen 
Resonanzfrequenzen (28 kHz und 56 kHz) kann die Abhängigkeit der Viskosität von der 
Scherrate bestimmt werden. 
Die Bestimmung der Viskosität setzt die Kenntnis der Dichte voraus. Dazu wird das isobare 
Dichte-Temperatur-Verhalten der Testflüssigkeit analysiert. Die so ermittelte Bezugsdichte ρ0 
bei einer Temperatur von 0 K und der Wärmeausdehnungskoeffizient α werden als Grundlage 
zur Bestimmung des Dichtekennfeldes benötigt. Das Dichtekennfeld beschreibt die 
Abhängigkeit der Dichte der Testflüssigkeit von den Parametern Druck und Temperatur.  
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Als Bezugspunkt für die Hochdruckmessungen mit dem Quarzviskosimeter wird die 
Temperaturabhängigkeit der Viskosität bei Normaldruck im Rotationsviskosimeter bestimmt. 
6.3.2.1 Bestimmung des Dichtekennfeldes 
Um die dynamische Viskosität der Testsubstanz zu bestimmen, muss die jeweilige Dichte 
vorgegeben werden. Neben der Temperaturabhängigkeit ist auch die Druckabhängigkeit zu 
berücksichtigen. 
Am ITR der TU Clausthal ist eine Zustandsgleichung (Gl. 102) (Tait-Gleichung) entwickelt 
worden, in welcher sowohl die Druckabhängigkeit als auch die Temperaturabhängigkeit der 





1 2 3 0
(1- T)
=
+ T+ + pT1- ln( )
+ T+ + pT
b b ba
b b b
αρρ ⋅ ⋅⋅ ⋅⋅ ⋅ ⋅
 (101) 
mit den Parametern für das Grundöl: 
a = 0,0844 
b1 = 9,233⋅10-4⋅ρ0/α +1326,58 
b2 = - 7,7282 
b3 = 5,05⋅10-3 
 
In der Gleichung (Gl. 102) bezeichnet die Bezugsdichte des Testfluids bei T=0  K, α den 
Wärmeausdehnungskoeffizienten und p0 den Atmosphärendruck. Die Parameter Druck und 
Temperatur werden durch p und T dargestellt. Die Ergebnisse für das Grundöl bei 30 °C und 
50 °C sind in Bild 45 dargestellt. Aus Aräometermessungen ergeben sich für das Grundöl des 
Fettes A ρ0 = 1040 kg/m³ und α = 5,12⋅10−5 Κ−1. 
Für das Fett A wurde bei Normaldruck eine Dichte von 980 kg/m3 bei 30 °C sowie 968 kg/m³ 
bei 50 °C ermittelt. Die Ergebnisse für das Fett bei 30 °C und 50 °C sind in Bild 46 
dargestellt. Im Falle des Fettes kreuzen sich die Isothermen für 30 °C und 50 °C, bei ca. 
2000 bar, während beim Öl die höhere Temperatur immer eine niedrigere Dichte bedingt. 
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Bild 45: Druckabhängigkeit der Dichte für das Grundöl des Fettes A 
6.3.2.2 Viskositäts-Temperatur-Verhalten bei Umgebungsdruck 
Die Viskosität eines Fluids ist keine generelle Stoffkonstante, sondern hängt neben anderen 
Parametern auch von der Temperatur ab. Das Viskositäts-Temperatur-Verhalten des Grundöls 
wurde mit einem Rotationsviskosimeter untersucht.  
Bei diesem Viskosimeter wird zwischen zwei koaxialen Kreiszylindern, von denen einer 
angetrieben wird und der andere ruht, eine Couette-Strömung erzeugt. Gemessen wird das 
Reaktionsmoment am ruhenden Zylinder. Die Viskosität ergibt sich aus dem Newtonschen 
Schubspannungsansatz (Gl. 103). 
= u
y
τ η ∂⋅ ∂   (102) 
Das Schergefälle ∂u/∂y lässt sich aus der Differenz der Umfangsgeschwindigkeiten der 
koaxialen Kreiszylinder ermitteln. Die Schubspannung τ am Innenzylinder ist über die 
messbare Reibkraft bezogen auf die Zylindermantelfläche ermittelbar. Unter diesen 
Voraussetzungen kann somit die Viskosität η nach (Gl. 104) bestimmt werden. 
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Bild 46: Druckabhängigkeit der Dichte für das Fett A 
Das Viskositäts-Temperatur-Verhalten des Grundöls kann mit der Vogel-Gleichung 
beschrieben werden (im vorigen Bild 48): 
+= e
b
T caη ⋅   (103) 
Für das Grundöl des Fettes A ergeben sich folgende Koeffizienten: 
a = 0,110 mPa s   b = 766,1 K     c = 105 K 
6.3.2.3 Viskositäts-Druck-Verhalten 
Zur Messung wird das Öl bzw. Fett in die entsprechende Messzelle gefüllt, die dann in den 
Hochdruckautoklaven eingebaut wird. Nachdem der Autoklav die gewünschte Temperatur 
(Toleranz 0,3 °C) erreicht hat (1 bis 3 h), wird der Druck in 500-bar-Schritten erhöht und bei 
jedem Druck bei Dichtemessungen die Auslenkung des Kolbens und bei Viskositätsmessun-
gen die Resonanzfrequenz des Quarzes ermittelt, der während der gesamten Messung 
einschließlich Temperierung schwingt. Nach Erreichen des Maximaldrucks wird der Druck in 
500-bar-Schritten gesenkt und erneut gemessen. Die Aufnahme eines Messpunktes dauert 
etwa 3 bis 5 Minuten. 
In Bild 47 ist das Viskositäts-Druck-Verhalten des Grundöls des Fettes A für zwei Isothermen 
(30 °C und 50 °C) bei zwei verschiedenen Scherraten dargestellt. In allen Fällen steigt die 
Viskosität exponentiell mit dem Druck an. Ein Einfluss der Scherrate wird bei Viskositäten 
über 10 Pa s sichtbar.  
In Bild 48 ist das Viskositäts-Druck-Verhalten des Fettes A für zwei Isothermen bei 30 °C 
und 50 °C für zwei verschiedene Scherraten dargestellt. Die bei verschiedenen Scherraten 
ermittelten Isothermen kreuzen sich bei einer Viskosität von etwas über 10 Pa s, d. h. bei 
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Bild 48: Druckabhängigkeit der Viskosität des Fettes A bei 30°C und 50°C 
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Bild 49: Gegenüberstellung von gemessenen dynamischen Viskositäten und verschiedenen 
Ansatz-Funktionen für das Fett D 
6.3.2.4 Diskussion 
Bei einer Bewertung dieser Ergebnisse ist zu beachten, inwieweit die der Auswertung zu 
Grunde gelegten Annahmen im Fall einer Messung an Fett erfüllt sind. 
Insbesondere stellt sich die Frage, in welchem Ausmaß Öl und Fettseife bei verschiedenen 
Messmethoden an der gemessenen Viskosität beteiligt sind und inwieweit die im Rotations-
viskosimeter und die im Hochdruckquarzviskosimeter vorliegenden Bedingungen, bei denen 
das Fett als Ganzes unter einem Druck von 1 bis 10 kbar steht, für tribologische Systeme 
relevant sind. 
Nach einer Einlaufphase im Rotationsviskosimeter (sehr hohe Viskosität am Anfang des 
Versuchs) bildet sich ein Ölfilm aus, in dem sich das Strömungsprofil einstellt. Das Fett kann 
dem hydrodynamischen Druck, der im Ölfilm aufgebaut wird, ausweichen, bleibt nach der 
Einlaufphase stationär und verengt im Wesentlichen den effektiven Spalt. 
Beim Quarzviskosimeter geht man davon aus, dass der Quarz in einem unendlichen 
Flüssigkeitsvolumen schwingt. Die vom Quarz beeinflusste Flüssigkeitsschicht erstreckt sich 
über einige µm, die Dicke dieser Schicht hängt von der Viskosität ab. Wenn sich durch die 
Bewegung des Quarzes ein Ölfilm ausbilden würde, bräche dieser an den Umkehrpunkten der 
oszillatorischen Bewegung wieder zusammen. Da das System geschlossen ist, kann das Fett 
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von der Fettseife bestimmt und ist somit im Quarzviskosimeter stärker ausgeprägt als im 
Rotationsviskosimeter, daher misst man höhere Viskositäten. 
Bedingungen, bei denen das Fett als Ganzes unter einem Druck von 1 bis 10 kbar steht, sind 
für tribologische Systeme weniger relevant, vorwiegend gelangt das Grundöl in den 
Tribokontakt, in dem die hohen Drücke auftreten. 
Für die Ermittlung des Druckviskositätskoeffizienten gibt es verschiedene Einsätze, wie z.B. 
von Schoo [69]. In der vorliegenden Arbeit wurde der Druck-Koeffizient αp in der Barus-
Gleichung basierend auf den experimentell ermittelten dynamischen Viskositäten für das Fett 
A um den Faktor 0,57 und für das Fett D um den Faktor 0,9 korrigiert. Da für die übrigen 
Fette keine rheologischen Untersuchungen vorlagen, wurde auf eine Korrektur vorerst 
verzichtet. 
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7 Untersuchungen mit rein axial belasteten Spindella-
gern 7008 
7.1 Versuche mit Original-Lagern mit Fettschmierung 
Für die im Folgenden wiedergegebenen Messungen wurde die Drehzahl in Stufen in einem 
Bereich von 0-22000 U/min variiert. Jede Drehzahl-Stufe wurde mehrmals angefahren bis 
sich ein konstantes Reibmoment- und Temperaturverhalten einstellte. Für die Auswertung 
jeder Drehzahlstufe wurden die Messwerte über einen Zeitraum von mindestens 10 Minuten 
(teilweise aufgrund andauernder Schwankungen 30 bis 60 Minuten) erfasst und gemittelt. 
In Bild 50 sind die gemessenen Reibmomentenverläufe für die Fette A bis F in einem 












































Bild 50: Gegenüberstellung der gemessenen Reibmomente bei den Versuchen mit den 
Schmierfetten A bis F 
 
Es zeigt sich, dass die Reibmomente sich bei hohen Drehzahlen entsprechend der kinemati-
schen Viskosität der Grundöle verhalten. Eine Ausnahme bildet das Fett D, dessen 
Reibmoment trotz erheblich höherer Viskosität gegenüber Fett E deutlich niedriger liegt. 
Weiterhin korrelieren die Reibmomente der Fette bei niedrigen Drehzahlen nicht mit der 
Viskosität der Grundöle. Bei diesen Drehzahlen ist lediglich für Fett A ein eindeutiger 
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Zusammenhang zu erkennen. Es hat bei weitem die niedrigste Viskosität und gleichzeitig die 
niedrigsten Reibmomente. 
In Bild 51 sind die dabei gemessenen Schmierfilmhöhen für die Fette dargestellt. Im Anhang 
sind in Bild 161 bis Bild 172 die gemessenen Reibmomente, Temperaturen und Schmierfilm-
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Bild 51: Gegenüberstellung der gemessenen Schmierfilmhöhen 
 
Ferner wurden Messungen wiederholt, um die Reproduzierbarkeit der Ergebnisse zu 
überführen. 
Bei gleicher Drehzahl während der Messung waren die Schmierfilmhöhen, die Reibmomente 
und die Temperaturen höher, wenn die zuvor maximal erreichte Drehzahl kleiner war. 
Die dabei gemessenen Schmierfilmhöhen verhielten sich entsprechend. Die Temperaturen 
sind bei den Versuchen mit den höheren Drehzahlen deutlich niedriger (Bild 54). 

























































Bild 53: Schmierfilmhöhen für das Fett A bei unterschiedlichen, zuvor erreichten Maximal-
geschwindigkeiten 



























































16h n = 6000 U/min
16h n = 0 U/min
 
Bild 55: Einfluss der Vorgeschichte auf das Reibmoment für das Fett A 
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Bild 55 zeigt, wie sich die Belastungsabfolge auf die Reibmomentenverläufe auswirkt. 
Bei der Messreihe 1 waren die Lager zuvor bis 6000 U/min gelaufen, das gemessene 
Reibmoment ist hoch. Beim Halten auf einer konstanten Drehzahl von 6000 U/min über 16 
Stunden nimmt das Reibmoment deutlich ab. Danach wird das Reibmoment bei Drehzahlen 
bis 13000 U/min gemessen (Verlauf 2) und dann noch zweimal bis 6000U/min (Verlauf 3 und 
4). Zwischen den Messreihen 3 und 4 lag eine Pause von 16 Stunden. 
Das gleiche Lagerpaar wurde gewaschen und mit demselben Fett neu befüllt. (Bild 56). Das 
Verhalten war sehr ähnlich. Die Abnahme während der 16 Stunden bei 6000 U/min war 





























16h  n = 6000 U/min
16h  n = 0 U/min
 
Bild 56: Einfluss der Vorgeschichte auf das Reibmoment nach dem Waschen der Lager und 
neu-Befüllen mit dem Fett A 
 
Der gleiche Test erfolgte mit dem Fett F. Dabei zeigt sich eine sehr ausgeprägte Abnahme des 
Reibmomentes nach 6 Stunden Betrieb bei 6000 U/min, Bild 56. 
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Fett F
























Bild 57: Einfluss der Vorgeschichte auf das Reibmoment beim Fett F 
 































Bild 58: Reproduzierbarkeit der gemessenen Reibmomente in den (teilweise) verschiedenen 
Lagern des Typs 7008 für das Fett A 
Untersuchungen mit rein axial belasteten Spindellagern 7008 81 
 
Im Rahmen der Reproduzierbarkeitsversuche wurden sowohl Versuche mit neu befüllten 
schon gelaufenen Lagern als auch Versuche mit komplett neuen Lagern durchgeführt. In Bild 
59 ist zu sehen, dass die maximal erreichte Drehzahl einen großen Einfluss auf die 
Schmierfilmhöhe und auf die Minimalmengenschmierung hat. Dies machte sich auch beim 



























Bild 59: Gemessene Schmierfilmhöhen in den verschiedenen 7008 Lagern (Fett A) 
7.2 Versuche mit modifizierter Kugelanzahl 
Um den Einfluss der Überrollfrequenz zu überprüfen, wurden Versuche mit Lagern mit 
reduzierter Kugelanzahl durchgeführt. Die Axiallasten wurden entsprechend vermindert, um 
gleiche Verhältnisse in den einzelnen Wälzkontakten sicherzustellen. Bei kleinen Drehzahlen 
wurden relativ kleinere Reibmomente gemessen, und die Maxima verschoben sich in 

































Bild 60: Gegenüberstellung der gemessenen Reibmomente in den Wälzlagern mit reduzierter 
(8 Kugeln, K8) und voller Kugel-Anzahl (17 Kugeln, K17), bei zwei verschiedenen 
Maximaldrehzahlen (6000 und 13000 U/min) 
 
Die dabei gemessenen Schmierfilmhöhen sind im Bild 61 dargestellt. Meist sind die 
Schmierfilme bei reduzierter Kugelanzahl dicker, so dass ein gegenläufiger Effekt auf das 
Reibmoment entsteht. 
Möglicherweise ist das die Erklärung dafür, warum die gemessenen Unterschiede in den 
Reibmomenten wesentlich kleiner sind, als in Bild 62 vorausberechnet (dabei wurde das 
Reibmoment nach Steinert berechnet, unter Annahme eines Newtonschen Verhaltens des 
Fluids). 




























































Bild 62: Berechnete Reibmomente in den Wälzlagern mit reduzierter und voller Kugel-
Anzahl 
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7.3 Versuche mit Öl-Luft-Schmierung 
Bei Öl-Luft-Schmierung lässt sich die Schmierstoffmenge gezielt dosieren. Falls das 
Verhalten bei Fettschmierung tatsächlich auf eine Mangelschmierung zurückzuführen ist, 
müsste es sich in gleicher Weise auch durch eine Verringerung der Schmierstoffmenge bei Öl-
Luft-Schmierung darstellen lassen. 
Mit Öl-Luft-Schmierung wurden Versuche mit Spindellagern 7008 unter einer rein axialen 
Belastung Fax = 160 N durchgeführt, d. h. unter gleichen Bedingungen wie bei Fettschmie-
rung. Dabei wurden bei jeder Drehzahl in den ersten 15 Minuten 12,5 mm3 Öl in einen 
Förderluftstrom injiziert. Danach wurde der Luftstrom abgestellt und gewartet, bis sich das 
Reibmoment stabilisierte. 
Es wurden Versuche mit allen Grundölen der Versuchsfette durchgeführt. Für das Fett A 
wurde das Grundöl mit und ohne Additive eingesetzt. 
In Bild 63 und Bild 64 sind die dabei gemessenen Reibmomente dargestellt und den Fett-
Versuchsergebnissen gegenübergestellt. Bei den Versuchen mit dem Grundöl des gleichen 
Fettes, aber mit Additiven, wurden etwas kleinere Werte gemessen (Bild 64), der Unterschied 
ist aber nicht gravierend. Für die restlichen Versuche wurde daher immer das Grundöl mit 
Additiven des jeweiligen Fettes verwendet. 
Fett A-Grundöl ohne Additive
in 7008 Spindellager























Bild 63: Gemessene Reibmomente bei Öl-Luft-Versuchen mit dem Grundöl (ohne Additive) 
des Versuchsfettes A bei eingeschalteter Öl-Luft-Schmierung (ML) und abgeschaltetem 
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Fett A-Grundöl mit Additiven
in 7008 Spindellager





















Bild 64: Gemessene Reibmomente bei Öl-Luft-Versuchen mit dem Grundöl (mit Additiven) 
des Versuchsfettes A bei eingeschalteter Öl-Luft-Schmierung (ML) und abgeschaltetem 
Luftstrom (OL) im Vergleich mit den Fett-Ergebnissen 
 
In Bild 65 und Bild 66 sind die dabei gemessenen Temperaturen dargestellt und den Fett-
Versuchsergebnissen gegenübergestellt. Wie bei den gemessenen Reibmomenten, wurden bei 
den Versuchen mit dem Grundöl des gleichen Fettes, aber mit Additiven, etwas kleinere 
Werte gemessen (Bild 65). 

























Bild 65: Gemessene Temperaturen bei Öl-Luft-Versuchen mit dem Grundöl (ohne Additive) 
des Versuchsfettes A bei eingeschalteter Öl-Luft-Schmierung (ML) und abgeschaltetem 
Luftstrom (OL) im Vergleich mit den Fett-Ergebnissen 
FettA-Grundöl mit Additiven
 in 7008 Spindellager





















Bild 66: Gemessene Temperaturen bei Öl-Luft-Versuchen mit dem Grundöl (mit Additiven) 
des Versuchsfettes A bei eingeschalteter Öl-Luft-Schmierung (ML) und abgeschaltetem 
Luftstrom (OL) im Vergleich mit den Fett-Ergebnissen 
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In den folgenden Diagrammen sind die bei den Öl-Luft-Messungen ermittelten Schmierfilm-
höhen dargestellt und der EHD-Theorie mit Vollschmierung gegenübergestellt. Die 
Ergebnisse für die restlichen Grundöle sind im Anhang zu finden. 
Für das Versuchsfett A (Bild 67) liegen die gemessenen Schmierfilmhöhen bei den Öl-Luft-
Versuchen mit dem Grundöl des Fettes mit Additiven deutlich höher als die bei den 
Versuchen mit dem Versuchsfett selbst, aber bei mittleren und hohen Drehzahlen unter den 
nach der EHD-Theorie für Vollschmierung berechneten Werten. 
Da diese Ergebnisse nicht ganz den Reibmomentenmessungen entsprechen wurde eine zweite 
Versuchsreihe angesetzt. 
Bei der kapazitiven Ermittlung der Schmierfilmhöhe für die Öl-Luft-Versuche wurde die 
Dielektrizität des entsprechenden Grundöls eingesetzt. 




























Bild 67: Gemessene und nach EHD berechnete Schmierfilmhöhen für das Fett A und dessen 
Grundöl mit Additiven (während der Reibmomentenmessungen) 
 
Dabei wurde vor der Versuchszeit jeder Drehzahlstufe das Öl-Luft-Gemisch 15 Minuten lang 
bei der vorangehenden niedrigeren Drehzahl in die Lager injiziert. Bei den bisher vor-
gestellten Messungen wurden bei der Öl-Luft-Schmierung in den ersten 15 Minuten mit der 
erhöhten Drehzahl 12,5 mm3 injiziert, danach wurde in beiden Fällen der Luftstrom abgestellt 
und gewartet, bis sich das Reibmoment stabilisierte. 
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Bei dem ersten Versuch entsprach also die Messdrehzahl der Drehzahl, bei der das Öl-Luft-
Gemisch injiziert wurde, bei dem 2. Versuch war die Messdrehzahl höher. 
Tendenziell liegen die Reibmomente bei den Wiederholmessungen höher; und nähern sich der 
Ergebnisse der Messungen des Fettes (Bild 68). 
 
GÖ mit Additiven vom Fett A in 
7008 Spindellager























Bild 68: Gemessene Reibmomente bei der 2. Messreihe mit dem Grundöl des Versuchsfettes 
A mit Additiven, im Vergleich mit der 1. Öl-Luft-Messserie und dem entsprechenden 
Versuchsfett 
 
Bei den gemessenen Schmierfilmhöhen im wiederholten Versuch mit dem Grundöl des Fettes 
A (Bild 69) liegen die Werte deutlich niedriger als die der ersten Messreihe. Die neuen Werte 
liegen sogar unter den Fett-Werten. Dies ist auf die Beschleunigung im Lager beim Erhöhen 
der Drehzahlen zurückzuführen. Denn die Kapazitäten werden (im Gegensatz zum ersten 
Versuch) gleich nach dem Erhöhen der Drehzahl erfasst. 
Das Verhalten der Reibmomente (Bild 68) gegenüber der Schmierfilmhöhen (Bild 69) 
bestätigt den vermuteten Einfluss der Schmierstoffmenge auf das Reibmoment, die Verluste 
im Schmierstoff nahmen um so mehr ab, je weiter man sich von der Vollschmierung entfernt. 
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Bild 69: Gemessene Schmierfilmhöhen bei der 2. Messreihe mit dem Grundöl des 
Versuchsfettes A mit Additiven, im Vergleich mit der 1. Öl-Luft-Messserie und dem 
entsprechenden Versuchsfett 
Bei den Versuchen mit dem Grundöl des Versuchsfettes B mit Additiven (Bild 70, Bild 71 
und Bild 72) lagen die kapazitiv ermittelten Schmierfilmhöhen nur wenig höher als die 
gemessenen Werte bei den Fett-Versuchen. Dies Ergebnis kann auch von der maximal 
erreichten Drehzahl beeinflusst worden sein. Diese betrug bei den Fett-Versuchen 
15000 U/min, bei den Öl-Luft-Versuchen hingegen 12000 U/min. 
Die Vergleichsversuche für das Fett C und dessen Grundöl mit Additiven sind im Bild 175 im 
Anhang dargestellt. Es wurden bei allen Drehzahlstufen vergleichbare Werte ermittelt. 
Auch die gemessenen Schmierfilmhöhen beim Grundöl des Fettes D mit Additiven 
unterschieden sich bei kleinen und mittleren Drehzahlen nicht deutlich von den Messergebnis-
sen, die bei den Versuchen mit dem entsprechenden Versuchsfett durchgeführt wurden (Bild 
73, Bild 74 und Bild 75). 
Die Versuche mit den Grundölen der Versuchsfette E und F (siehe Bild 176 bis Bild 181 im 
Anhang) lieferten ähnliche Ergebnisse wie die Versuche mit dem Grundöl des Fettes A. 
Folgendes wird deutlich: Im Bereich kleiner und mittleren Drehzahlen (bis 4000 U/min) sind 
die Reibmomente mit Öl-Luft-Schmierung teils kleiner, teils größer als mit der Fett-
Schmierung vergleichbar. Oberhalb 5000 U/min ist bei eingeschaltetem Luftstrom die 
Reibung immer höher als bei Fettschmierung. Dies ist auf das größere Schmierstoffangebot 
zurückzuführen. Mit abgeschaltetem Luftstrom steht weniger Schmierstoff bereit, die Reibung 
wird somit geringer. Die Schmierfilmdickenmessungen bestätigen diese Erklärung. 
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Fett B-Grundöl mit Additiven
in 7008 Spindellager
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Bild 70: Gemessene Reibmomente bei Öl-Luft-Versuchen mit dem Grundöl (ohne Additive) 
des Versuchsfettes B bei eingeschalteter Öl-Luft-Schmierung (ML) und abgeschaltetem 
Luftstrom (OL) im Vergleich mit den Fett-Ergebnissen 
Fett B-Grundöl mit Additiven
in 7008 Spindellager

















T_GÖ_Fett B_MA_ML T_GÖ_Fett B_MA_OL T_Fett B
 
Bild 71: Gemessene Temperaturen bei Öl-Luft-Versuchen mit dem Grundöl (ohne Additive) 
des Versuchsfettes B bei eingeschalteter Öl-Luft-Schmierung (ML) und abgeschaltetem 
Luftstrom (OL) im Vergleich mit den Fett-Ergebnissen 






























Bild 72: Gemessene und nach EHD berechnete Schmierfilmhöhen für das Fett B und dessen 
Grundöl mit Additiven 
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Bild 73: Gemessene Reibmomente bei Öl-Luft-Versuchen mit dem Grundöl (mit Additiven) 
des Versuchsfettes D bei eingeschalteter Öl-Luft-Schmierung (ML) und abgeschaltetem 
Luftstrom (OL) im Vergleich mit den Fett-Ergebnissen 
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Bild 74: Gemessene Temperaturen bei Öl-Luft-Versuchen mit dem Grundöl (mit Additiven) 
des Versuchsfettes D bei eingeschalteter Öl-Luft-Schmierung (ML) und abgeschaltetem 



























Bild 75: Gemessene und nach EHD berechnete Schmierfilmhöhen für das Fett D und dessen 
Grundöl mit Additiven 
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7.4 Vergleich zwischen experimentellen und theoretischen Ergebnissen 
In den folgenden Bildern sind für das Fett A gemessene Reibmomente und Schmierfilmhöhen 
den berechneten Werten gegenübergestellt. 
Im Anhang sind die Ergebnisse für alle Fette dargestellt. 
Dabei sind: 
Mmess:        am Prüfstand gemessenes Reibmoment 
MPalmgren:       nach Palmgren berechnetes Reibmoment, Gl.2, Gl.3, Gl.4 
MNewton, h_mess: gesamtes mit den gemessenen Schmierfilmhöhen ermitteltes 
Reibmoment bei Newtonschem Verhalten des Fluids, nach Stei-
nert 
MEyring, h_mess: gesamtes mit den gemessenen Schmierfilmhöhen ermitteltes 
Reibmoment beim Eyringschen Verhalten des Fluids, nach Stei-
nert 
MNewton, Tüllmann, h_mess: gesamtes mit den gemessenen Schmierfilmhöhen ermitteltes 
Reibmoment bei einem Gleichgewicht im Lager nach Tüll-
mann/Steinert und bei einem Newtonschen Verhalten des Fluids 
MEyring, Tüllmann, h_mess: gesamtes mit den gemessenen Schmierfilmhöhen ermitteltes 
Reibmoment bei einem Gleichgewicht im Lager nach Tüll-
mann/Steinert und bei einem Eyringschen Verhalten des Fluids 
 
Bild 76 zeigt die gemessenen Reibmomente und Temperaturen bei den Versuchen mit dem 
Fett A. Das Reibmoment erreicht bei niedrigen Drehzahlen ein Maximum und nimmt wieder 
ab, was auf ein Verdrängen des Schmierstoffes aus den bewegten Zonen des Lagers 
zurückzuführen ist. Es nimmt bei steigender Drehzahl nach einem Minimum wieder zu. Die 
gemessene Temperatur nimmt ebenso zu. Dieses Phänomen wurde bei den Versuchen bei 
einer rein axialen Belastung der Schrägkugellager der Baureihe 7008 mit Fax = 160 N bei allen 
Fetten beobachtet (siehe Bild 161, Bild 163, Bild 165, Bild 167, Bild 169 und Bild 171 im 
Anhang). 
 












































Bild 76: Das Verhalten der gemessenen Temperaturen und Reibmomente über der Drehzahl 
































Bild 77: Gegenüberstellung der gemessenen und berechneten Reibmomente für das Fett A, 
Fax = 160 N 
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In Bild 77 sind die gemessenen Werte der Reibmomente den berechneten gegenübergestellt. 
Die nach Palmgren berechneten Werte sind deutlich höher als die gemessenen, außer bei sehr 
niedrigen Drehzahlen. 
Der vorübergehende Abfall des nach Palmgren berechneten Reibmoments bei 15000 U/min 
ist auf einen Anstieg der gemessenen Temperatur bei dieser Drehzahl zurückzuführen, der 
sich auf die kinematische Viskosität auswirkt. Die nach dem Berechnungsmodell ermittelten 
Reibmomente sind noch einmal bei einer anderen Skalierung im Bild 78 dargestellt. Für das 
Fett A liegen im Gegensatz zur Palmgren-Methode bei mittleren und hohen Drehzahlen die 
nach Steinert und Tüllmann berechneten Reibmomente wesentlich näher an den gemessenen 
Werten. Im niedrigen Drehzahlbereich sind die Abweichungen deutlich größer, weil die 
Verluste außerhalb der Wälzkontakte vernachlässigt wurden. Bei mittleren Drehzahlen sind 
die berechneten Werte höher als die gemessenen, weil die Mangelschmierung in den 





























Bild 78: Gegenüberstellung der gemessenen und berechneten Reibmomente für das Fett A 
(Ohne Berechnungsergebnisse nach Palmgren) , Fax = 160 N 
 
Die Gegenüberstellung der theoretischen und der experimentellen Ergebnisse für die 
restlichen Fette ist im Anhang in Bild 191 bis Bild 200 abgebildet. 


























Bild 79: Gegenüberstellung der gemessenen und berechneten Schmierfilmhöhen für das Fett 
A, Fax = 160 N 
 
In Bild 79 sind die aus den gemessenen Kapazitäten berechneten Schmierfilmhöhen 
dargestellt. Die Schmierfilmhöhe hat zunächst einen ähnlichen Verlauf wie das Reibmoment, 
mit einem Maximum bei niedrigen Drehzahlen. Die Werte fallen dann aber mit zunehmender 
Drehzahl stetig ab. Dies ist ein Zeichen für eine Minimalmengenschmierung (Starvation). Die 
Ergebnisse für die restlichen Fette sind im Anhang dargestellt. 
Bild 80 und Bild 81 zeigen, dass es keine stetige Zunahme der Schmierfilmhöhe und des 
Reibmomentes mit der kinematischen Viskosität gibt, anscheinend wohl aber eine Korrelation 
zwischen Reibmoment und Schmierfilmdicke. 
In Bild 82 wurde daher ein „Starvation-Faktor“ (gemessene Schmierfilmdicke hmess im 
Verhältnis zur berechneten Schmierfilmhöhe hberechnet) in Abhängigkeit von der Viskosität für 
verschiedene Drehzahlen dargestellt. 
Bei kleinen Drehzahlen ist eine starke Korrelation zu sehen (längste Linie in Bild 82), bei 
höheren Drehzahlen, wo immer eine Minimalmengenschmierung vorherrscht, ist der Einfluss 
nicht so stark. 
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Bild 80: Gemessene Schmierfilmhöhe bei 13000 U/min in Abhängigkeit von der kinemati-
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Bild 81: Gemessene Reibmomente bei 13000 U/min in Abhängigkeit von der kinematischen 
Viskosität bei 40°C, Fax = 160 N 
 
 































Bild 82: Einfluss der kinematischen Viskosität auf das Verhältnis der gemessenen Schmier-



























Bild 83: Einfluss der kinematischen Viskosität auf das Verhältnis: gemessenes Reibmoment / 
nach EHD berechnetes Reibmoment, Fax = 160 N 
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Bild 83 zeigt, dass eine ähnliche Korrelation gilt, wenn man das gemessene Reibmoment 
(Mmess) zum theoretischen (Mtheor) ins Verhältnis setzt. 
In Bild 84 wird deutlich, dass es einen allgemeingültigen Zusammenhang zwischen 
Reibmomentverhältnis und „Starvation-Faktor“ gibt. Je „minimaler“ die Schmierung, umso 
kleiner das Reibmoment. Offensichtlich muss es eine Grenze geben (Übergang zur 
Mischreibung), jenseits derer das Reibmoment wieder ansteigt. Diese Grenze wurde bei den 




























Bild 84: Verhältnis Mmess/Mtheor in Abhängigkeit vom „Starvation-Faktor“ (hmess/hEHD), 
Fax = 160 N 
 
7.5 Einführung des Schmierstoffverdrängungsfaktors ΦFS 
Die Zusammenfassung der bisher dargestellten experimentellen Arbeiten lautet wie folgt: 
(1) Das relative Maximum des Reibmomentes fettgeschmierter, rein axial belasteter 
Schrägkugellager (C/P ≈ 100) liegt immer im Bereich niedriger Drehzahlen (Bild 85). 









































Bild 85: Reibmomente bei unterschiedlichen Maximaldrehzahlen für Versuchsfett A, 
Fax = 160 N 
 
Man erkennt im hier exemplarisch für das Fett A dargestellten Reibmoment-Diagramm, 
dass das relative Maximum stets in einem Drehzahlbereich zwischen 1000 U/min und 
3000 U/min liegt. Das mit steigender Drehzahl sinkende Betriebsreibmoment ist mit 
einem minimalen Schmierstoffangebot zu erklären, wodurch nur geringe Verluste außer-
halb der Wälzkontakte verursacht werden. Es wurde weiterhin bzgl. des Reibmomentes 
beobachtet, dass mit steigender Maximaldrehzahl beim Einlauf der Prüflager das später 
stationär bei niedrigeren Drehzahlen gemessene Reibmoment absinkt. Dabei war ein 
starker Einfluss der Fettzusammensetzung zu verzeichnen. 
Gut zu erkennen ist in Bild 85 die insgesamt große Diskrepanz zwischen gemessenem 
und nach der klassischen Theorie von Palmgren berechnetem Reibmoment.  
(2) Die mit Hilfe des kapazitiven Messsystems ermittelten Schmierfilmhöhen sind oberhalb 
einer Drehzahl von ca. 750 U/min deutlich kleiner als die nach der EHD-Theorie für 
Vollschmierung berechneten, die Abweichung zwischen Messung und Berechnung wird 
dabei mit zunehmender Drehzahl größer, bis hin zu einem Starvation-Faktor (hmess/hEHD) 













































































Bild 86: Gegenüberstellung gemessener und berechneter Schmierfilmhöhen für das 
Versuchsfett A, Fax = 160 N 
 
Schon bei der oben genannten geringen Drehzahl ist ein trennender Film vorhanden. Der in 
Bild 85 exemplarisch dargestellte Verlauf des Reibmomentes hat somit nichts mit der 
Stribeck-Kurve zu tun. Vielmehr ist ein Übergang von der Voll- zur Minimalmengenschmie-
rung als Erklärung für das Reibmomentverhalten zu nennen. Minimalmengenschmierung liegt 
also für fettgeschmierte Wälzlager unter den hier vorliegenden Bedingungen in einem breiten 
Betriebsbereich vor. Ein erneuter Übergang zur Grenzschmierung durch Schmierstoffmangel 
bei sehr hohen Drehzahlen, verbunden mit einem Wiederanstieg des Reibmomentes, konnte 
bei den Versuchen nicht beobachtet werden. 
Das im Rahmen dieser Forschungsarbeit entwickelte Berechnungsmodell basiert grundsätzlich 
auf dem in Kapitel 5 vorgestellten Berechnungsmodell nach Steinert [44] sowie auf neuen 
wissenschaftlichen Erkenntnissen zu axial verspannten, schnelldrehenden Schrägkugellagern 
von Tüllmann [45]. Folgende Reibmomentanteile fließen im Modell in die Berechnung ein: 
• Reibmoment aus irreversibler Verformungsarbeit an den Kugeln 
• Hydrodynamische Rollreibung zwischen Lagerringen und Kugeln nach Gohar [18] 
• Hydrodynamische Bohrreibung zwischen Lagerringen und Kugeln 
Auf die Berücksichtigung der Gleitreibung zwischen den Kugeln und dem Käfig sowie 
zwischen den Lagerringen und dem Käfig konnte verzichtet werden, da die Kugeln im 
betrachteten Anwendungsfall gleichmäßig belastet werden und der Kunststoffkäfig nur ein 
sehr geringes Gewicht aufweist. 
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Ein erweitertes Berechnungsmodell mit Berücksichtigung der Minimalmengenschmierung 
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Im unteren Bereich der mittleren Spalte ist durch einen Rahmen die Neuerung hervorgehoben. 
So wurde zur Berechnung der hydrodynamischen Rollreibung bei Minimalmengenschmierung 
(bzw. Starvation), wie sie im Falle der Fettschmierung nach Auswertung der experimentellen 












=  (104) 
Dieser Korrekturfaktor ΦFS ermöglicht die Umrechnung des zuvor für Vollschmierung mit Öl 
nach Steinert berechneten Reibmomentanteils in den bei Fettschmierung real vorliegenden 
Anteil und wurde in Anlehnung an das neue Berechnungsverfahren der Fa. SKF [66] 
eingeführt. Der Korrekturfaktor beinhaltet die beiden fettspezifischen Korrekturfaktoren A 
und B (Viskositätskorrektur) und ist darüber hinaus von der Drehzahl abhängig. Des Weiteren 
fließt ein von der Lagerbauart und -größe abhängiger Beiwert CL ein (vgl. [66]). Das 
hydrodynamische Bohrreibmoment kann somit bei Fettschmierung aus dem Schergefälle im 
Fluid und der wirksamen Viskosität berechnet werden. 
 
 
Bild 89: Korrelation zwischen den Koeffizienten des Starvation-Faktors ΦFS und den 
Laborkennwerten der Fette 
 
Die fettspezifischen Faktoren A und B sind für jedes Fett individuell zu bestimmen. Eine 
Korrelationsanalyse zeigte, dass diese Faktoren eine starke Abhängigkeit von der kinemati-
schen Grundölviskosität und eine moderate Abhängigkeit von der Ölabscheidung besitzen 
(Bild 89, Korrelationskoeffizienten nach Pearson). 
Weiteren wichtige Einflüsse auf den Korrekturfaktor ΦFS stellen die maximale Drehzahl, 
welche die Fette im Zuge der Vorbeanspruchung erfahren, sowie die Lagerkinematik dar. Hier 
sind insbesondere der Bohrschlupf sowie die Käfigbauform zu nennen. Dies ergaben 
Stärkerer EinflussMäßiger EinflussGeringer Einfluss
Pearson-
Korrelationskoeffizienten
0,506-0,710ν bei 100 °C
0,542-0,711ν  bei 40 °C
0,280-0,338max.Drehzahl
0,431-0,425Öl-Abscheidung (60°C, 168 h)
0,0330,091Öl-Abscheidung (40°C, 168 h)
0,0070,006Öl-Abscheidung (20°C, 168 h)
0,042-0,297Schubspannung (30-40°C) nach 20 min, s = konst.
0,281-0,342Schubspannung (40°C) beim Losbrechen
BAΦ-Koeffizienten
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Bild 90: Korrelation zwischen dem Korrekturfaktor ΦFS und dem Starvation-Faktor 
 
Wie Bild 90 verdeutlicht, korreliert der entwickelte Rollreibmoment-Korrekturfaktor nahezu 
linear mit dem Starvation-Faktor, also dem Maß für die Abweichung der realen Schmierfilm-
höhe zur theoretisch nach EHD-Theorie berechneten. Demnach erlaubt die Kenntnis des 
Faktors ΦFS eine genaue Abschätzung der im jeweiligen Betriebsfall real vorliegenden 
Schmierfilmhöhe. Diese wiederum kann zur Berechnung des hydrodynamischen Bohrrei-
bungsanteils zwischen Lagerringen und Kugeln (rechte Spalte in Bild 87) herangezogen 
werden. Dadurch kann mit Kenntnis von ΦFS auf eine Messung der Schmierfilmhöhe zur 
Verwendung der Daten im Rahmen der Reibmomentberechnung verzichtet werden. 
In Bild 91 ist anhand des Fettes A exemplarisch ein Vergleich der gemessenen sowie nach 
Steinert und dem verbesserten Verfahren berechneten Reibmomentverläufe dargestellt. Im 
Anhang (Bild 201 bis Bild 205) sind die Verläufe für die restlichen Fette abgebildet. Man 
erkennt deutlich, wie durch Hinzunahme des empirisch für das Fett A ermittelten Korrektur-
beiwerts die Güte der Berechnung im Vergleich zur Messung verbessert wird. Insbesondere 
das relative Reibmoment-Maximum bei einer Drehzahl von ca. 2000 U/min wird quantitativ 
richtig erfasst. Auch im weiteren Verlauf der Reibmomentkurve stimmt die berechnete Kurve 
gut mit der gemessenen überein. Einzig bei Drehzahlen von mehr als ca. 17000 U/min liegen 
die gemessenen Werte zunehmend unter den real gemessenen. Hier bildet die entwickelte 
ΦFS 
[-] 
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Formel für den Beiwert ΦFS die real vorliegenden Bedingungen nicht mit ausreichender 
Genauigkeit ab. In Bild 92 sind die für das Spindellager 7008C mit den Koeffizienten A, B 
und CL (Tabelle 2) berechneten Werte ΦFS des Starvation-Faktors für alle eingesetzten Fette 






















berechnet für ΦFS = f(n)
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Korrektur-Koeffizient A [-] Korrektur-Viskosität B [mm2/s] Beiwert CL (7008C-Lager)
Fett A 6,0104 4,6353E-07 30,27
Fett B 13,63 5,6498E-07 30,27
Fett C 13,6745 7,5401E-07 30,27
Fett D 2,6137 2,3447E-07 30,27
Fett E 5,292 2,6693E-07 30,27
Fett F 12,7583 4,1122E-07 30,27  
Tabelle 2: Werte der Korrektur-Koeffizienten für die eingesetzten Fette 
 
In der folgenden Tabelle sind die nach Pearson berechneten Korrelationskoeffizienten 
aufgelistet, um den Einfluss verschiedener physikalischer Kennwerten auf den Starvation-
Faktor einzuschätzen. 
 
Stärkerer EinflussMäßiger EinflussGeringer Einfluss
Pearson-
Korrelationskoeffizienten
0,506-0,710ν bei 100 °C





0,042-0,297Schubspannung (30-40°C) nach 20min, s = konst.
0,281-0,342Schubspannung (40°C) beim Losbrechen
BAφ-Koeffizienten
 
Tabelle 3: Werte der Korrektur-Koeffizienten für die eingesetzten Fette 
 
7.6 Anwendung des Schmierstoffverdrängungsfaktors auf Spindellager 
7008 
In einem weiteren Schritt wurde das Berechnungsmodell weiterentwickelt, so dass die 
Korrektur-Koeffizienten A, B und CL des Schmierstoffverdrängungsfaktors ΦFS iterativ 
bestimmt werden. Dabei werden die berechneten Reibmomente für jedes Fett (bei den 
Versuchen mit den 7008-Spindellagern, Fax = 160 N) so korrigiert, dass sie mit den 
gemessenen Werten bei allen Drehzahlen möglichst genau übereinstimmen. 
Wenn die Koeffizienten A, B und CL für jedes Fett bekannt sind, kann nun die berechnete 
Schmierfilmhöhe nach Bild 90 entsprechend dem Starvation-Faktor korrigiert werden. In der 
folgenden Abbildung Bild 93 sind die neu-berechneten Schmierfilmhöhen (hphi) für das Fett A 
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dargestellt und den gemessenen Werten gegenübergestellt. Durch die Starvation-Korrektur 
wird eine deutliche Verbesserung der theoretischen Ergebnisse erreicht; im kleinen und 
mittleren Drehzahlbereich entsprechen die neuberechneten Werte fast den gemessenen 
Schmierfilmhöhen. Im Anhang in Bild 206 bis Bild 210 sind die gemessenen und berechneten 
Schmierfilmhöhen für die restlichen Fette abgebildet. Die Abweichungen sind auf die 
Annahme der linearen Abhängigkeit zwischen dem Starvation-Faktor und dem Korrekturfak-


































Bild 93: Gegenüberstellung der gemessenen, berechneten und korrigierten Schmierfilmhöhen 
bei den Versuchen mit dem Fett A (Fax = 160 N) 
Um das Berechnungsprogramm möglichst von experimentellen Werten (Eingangsdaten) 
unabhängig zu gestalten, wird das Reibmoment mit der korrigierten EHD-Schmierfilmhöhe 
berechnet. Dabei wird das berechnete Reibmoment selbst mit dem Schmierstoffverdrängungs-
koeffizient korrigiert. Im folgenden Bild sind die neuberechneten Reibmomente für das Fett A 
den gemessenen Werte dargestellt. Die einzige dabei eingesetzte experimentelle Größe ist die 
Temperatur. Im mittleren Drehzahlbereich werden die Abweichungen von den gemessenen 
Werten größer; dies ist auf die unterschiedlichen gemessenen und berechneten Schmierfilm-
höhen (Bild 93) zurückzuführen. Für die Fette D, E und F (Bild 213 bis Bild 215 im Anhang) 
sind die Abweichungen bei den neuberechneten Reibmomenten sehr gering, und die Verläufe 
über der Drehzahl sind relativ glatt. Für die Fette B und C (Bild 211 und Bild 212 im Anhang) 
sind die Abweichungen ähnlich wie beim Fett A. 
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Bild 94: Das mit der korrigierten berechneten Schmierfilmhöhe korrigierte berechnete 
Reibmoment im Vergleich zu den gemessen und den unmodifizierten berechneten 
Werten für das Fett A (Fax = 160 N), αp und Hysterese korrigiert 
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8 Untersuchungen mit unterschiedlicher Belastung 
verschiedener großer Spindellager 
Es wurden Vergleichsmessungen mit Schrägkugellagern der Baugröße 7012 sowie mit 
Spindellagern der Baugröße 7017 und 7312 am FE8-Prüfstand durchgeführt. Da am FE8-
Prüfstand nur die zwei axialen Belastungen 10 und 20 kN aufgebracht werden können, 
wurden zusätzlich am Spindellager-Prüfstand Vergleichsversuche mit den Spindellagern 7008 
unter einer rein axialen Belastung von 5 kN durchgeführt, um das C/P-Verhältnis von 3,6 
beizubehalten (C/P7012 / 10kN = 3,48). 
8.1 Einfluss der Belastung 
Beim Versuchsfett A (Bild 96) war mit dem kapazitiven Messsystem (wegen mehrerer 
Durchschläge) keine Ermittlung der Schmierfilmhöhe bei der hohen axialen Belastung (5 kN) 
möglich. Daraufhin wurden Versuche bei der gleichen Belastung mit dem Versuchsfett D 
(höhere Viskosität und EP-Zusätze) durchgeführt. In Bild 97 sind die dabei gemessenen 
Reibmomente und Temperaturen dargestellt. Wie im Bild 95 dargestellt, nimmt der 
Betriebsdruckwinkel bei der hohen Last deutlich zu. Durch den sehr geringen Einfluss der 
Fliehkraft, unterscheiden sich die Druckwinkel am Innen- und Außenring kaum von einander. 
Wegen der hohen Temperaturen konnte dabei die Drehzahl 5000 U/min nicht überschritten 
werden. Die gemessenen Reibmomente liegen aufgrund der höheren Viskosität beim 
Versuchsfett D deutlich höher als beim Fett A. Die dabei gemessenen Schmierfilmhöhen sind 
in Bild 101 dargestellt. 
























Bild 95: Gegenüberstellung der Druckwinkel 
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Fett A in 7008 Spindellager
axial belastet 160N / 5 kN
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Bild 96: Gemessene Temperaturen und Reibmomente bei den Spindellagern der Baugröße 
7008, befettet mit dem Fett A und mit 160 N bzw. 5 kN rein axial belastet 
Fett D in 7008 Spindellager
 mit 160N / 5kN axial belastet
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Bild 97: Gemessene Temperaturen und Reibmomente bei den Spindellagern der Baugröße 
7008, befettet mit dem Fett D und mit 160 N bzw. 5 kN rein axial belastet 
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Fett D in 7008 Spindellager






























Bild 98: Gegenüberstellung der gemessenen und der berechneten Schmierfilmhöhen bei den 
Spindellagern der Baugröße 7008, befettet mit dem Fett D und mit 160 N / 5 kN rein axial 
belastet 
 
In Bild 98 sind vergleichsweise die Schmierfilmhöhen der mit 160 N rein axial belasteten 
Spindellager der Baugröße 7008 gegenübergestellt. Wie zu erwarten, sind die Schmierfilmhö-
hen bei der größeren Belastung deutlich niedriger. Bei hoher Belastung hat der „Starvation-
Effekt kaum einen Einfluss auf das Reibmoment, das hauptsächlich aus der Verformungsar-
beit entsteht, Bild 101. 
 
Wie im Abschnitt 8.1 erläutert, wurden im Rahmen der zusätzlichen Versuche Schrägkugella-
ger der Baugröße 7008 rein axial mit 5 kN belastet. Bei den Versuchen wurden beide Fette A 
und D eingesetzt. Durch die zu hohen Kräfte im Kontakt kam es bei der Schmierung mit dem 
Fett A zu mehreren Durchschlägen bei der kapazitiven Messung der Schmierfilmhöhe, so dass 
nur beim Einsatz des Fettes D (mit einer deutlich höheren Viskosität 23 / 280 mm2/s) eine 
Schmierfilmmessung möglich war. In Bild 98 im Abschnitt 8.1 sind die gemessenen 
Schmierfilmhöhen bei einer rein axialen Belastung der 7008 Lager der nach EHD-Theorie 
ermittelten Werten gegenübergestellt. Wie bei allen Versuchen ist die Abweichung zwischen 
den experimentellen und den theoretischen Ergebnissen eindeutig. 
In den rheologischen Untersuchungen des Versuchsfettes A stellte sich heraus, dass der 
Druckkoeffizient αp der Barus-Gleichung (5.3.3) schon bei einem Druck unter 8 kbar (das 
entspricht einer axialen Belastung der Lager von 160 N) korrigiert werden muss. Für das Fett 
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D liegen keine rheologischen Kenntnisse vor, während die Drücke bei 5000 U/min um das 
mehrfache höher sind. 
Aus diesem Grund wurde vergleichsweise bei diesen hohen Drücken der Ansatz von Peeken, 
Dicke und Welsch zur Berechnung der Betriebsviskosität eingesetzt. Dieser Ansatz weist bei 
steigendem Druck einen degressiven Verlauf von ( )pη  auf. Gleichzeitig wird auch der 
Temperatureinfluss ( )η ϑ  berücksichtigt. Die Funktion α  wird als eine vom Druck und von 
der Temperatur abhängige Funktion definiert: 
1 2 1 2
1
( )a a b b p
α ϑ ϑ= + + + ⋅∆   (105) 
Damit werden die Ansätze von Vogel und Barus zu einer neuen Viskosität-Druck-
Temperatur-Gleichung zusammengestellt: 
  B p
CK e
αϑη + ∆+= ⋅   (106) 
Die Faktoren 1a , 2a , 1b  und 2b sind schmierstoffabhängige Konstanten, die in Versuchen 
bestimmt werden müssen. Für das Fett D wurden die Konstanten aus Messungen mit einem 
Mineralöl mit einer (fast) gleichen Viskosität im FVA-Forschungsvorhaben 400 I+II 
„Schmierfilmdicke“ entnommen. Selbst diese Berechnungsmethode führte (im Vergleich zu 
der Berechnung mit dem Barus-Ansatz) nicht zu besseren Korrelationen mit den 
experimentellen Ergebnissen. 
In Bild 99 sind die gemessenen und berechneten Reibmomente bei den Spindellagern der 
Baugröße 7008, befettet mit dem Fett D und mit 5 kN rein axial belastet, gegenübergestellt. 
Während die nach Palmgren berechneten Werte deutlich über den gemessenen Werten liegen, 
korrelieren die theoretischen (nach dem Berechnungsmodell) Werte mit den experimentellen 
Ergebnissen sehr gut. Auch wenn die nach EHD berechneten Schmierfilmhöhen nicht gut mit 
den gemessenen Werten übereinstimmen (Bild 104), spielen sie in dieser Reibmoment-
Berechnung kaum eine Rolle; denn der Hauptanteil der Reibung bei dieser hohen axialen Last 
wird durch die Verformungsarbeit verursacht. Der Reibanteil durch die Verformungsarbeit 
wird nach der Theorie in 5.4.2 ermittelt. 
 
































Bild 99: Gegenüberstellung der gemessenen und berechneten Reibmomente bei den 
Spindellagern der Baugröße 7008, befettet mit dem Fett D und mit 5 kN rein axial belastet 
 
Zusätzlich werden die berechneten Schmierfilmhöhen mit dem Korrektur-Koeffizienten vom 
160 N-Versuch korrigiert. Das folgende Bild (Bild 100) zeigt, dass auch bei den hohen Lasten 
die Korrektur mit dem Verdrängungskoeffizienten ΦFS zu einer Reduzierung der zu hoch 
gerechneten Schmierfilmhöhen führt. Die Starvation-Korrektur bei den Reibmomenten ist so 
gut wie wirkungslos, da das Reibmoment fast hauptsächlich durch die Verformungsarbeit 
entsteht. Die Unterschiede in den berechneten Reibmomenten sind so klein, dass bei einer 
graphischen Darstellung die Verläufe nicht von einander differenziert werden können. 
Die mit der erweiterten VPT-Gleichung (109) verbesserte EHD-Theorie (ohne Starvation-
Korrektur) ergibt bei großen Lasten deutlich genauere Ergebnisse (Vergleich mit berechneten 
Schmierfilmhöhen in Bild 98). Es ist aber auch zu bemerken, dass der Korrekturkoeffizient 
ΦFS (selbst bei den Versuchen bei 160 N) nicht zu einer Übereinstimmung der berechneten 
und der experimentellen Werte im gesamten Drehzahlbereich führt (siehe Bild 203 im 
Anhang). Die Korrekturkoeffizienten werden bei den 160 N-Versuchen iterativ so ermittelt, 
dass sich der gesamte Verlauf möglichst an den gemessenen Verlauf nähert. Bei diesem 
Versuch handelt es sich um einen Teil dieses Drehzahl-Bereiches. Bei den Versuchen mit den 
höheren Lasten und den unterschiedlich großen Lagern werden dem Korrektur-Faktor ΦFS nur 
die Korrektur-Faktoren A und B entnommen; CL ist ein geometrischer Beiwert, der 
entsprechend neu berechnet werden muss. 
_EHD_Kap a=8,5 


































Bild 100: Gegenüberstellung der gemessenen, berechneten und korrigierten Schmierfilmhö-
hen bei den Versuchen mit dem Fett D (Fax = 5 kN) 
 
Fett D in 7008 Spindellager

























Bild 101: Gemessene Schmierfilmhöhen bei den Spindellagern der Baugröße 7008, befettet 
mit dem Fett D und mit 5 kN rein axial belastet 
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8.2 Einfluss der Baugröße 
In Bild 102 sind die gemessenen Reibmomente und Temperaturen an Spindellagern der 
Baugröße 7012, befettet mit dem Versuchsfett A, dargestellt. Um den C/P-Wert der 
Spindellager vom Typ 7008 beizubehalten, betrug die axiale Last bei diesen Versuchen 10 kN. 
Da bei den Versuchen mit Fett A in den 7008-Lagern bei einer rein axialen Belastung von 
5 kN eine Mischreibung festgestellt wurde, ist es davon auszugehen, dass die gleiche Art der 
Reibung bei den Versuchen mit den 7012-Lagern bei einer rein axialen Last von 10 kN 
vorliegt (C/P-Verhältnis). 
Da an den 7008-Spindellagern Messungen mit dem Versuchsfett D (wegen der kapazitiven 
Ermittlung der Schmierfilmhöhen) durchgeführt wurden, wurden auch an den Spindellagern 
der Baugröße 7012 Reibmomenten- und Temperatur-Messungen mit dem gleichen Fett 
durchgeführt (Bild 103). Die experimentellen Ergebnisse sind in Bild 104 den theoretischen 
Werten gegenübergestellt. Das Berechnungsprogramm erzielt deutlich genauere Ergebnisse. 
Wie im vorigen Abschnitt beschrieben, wurde die Betriebsviskosität bei diesen sehr hohen 
Drücken mit Hilfe der neuen VPT-Gleichung nach den Ansätzen von Vogel und Barus 
bestimmt. Eine Korrektur mit dem Starvation-Faktor (der eigentlich nur den hydrodynami-
schen Rollreibmoment-Anteil korrigiert) hat keine Wirkung auf die berechneten Werte, da die 
Reibung bei dieser großen Last fast nur durch die Verformung der Kugel entsteht. 
Fett A in 7012 Spindellager
 mit 10kN axial belastet


































Bild 102: Gemessene Temperaturen und Reibmomente bei den Spindellagern der Baugröße 
7012, befettet mit dem Fett A und mit 10 kN rein axial belastet 
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Fett D in 7012 Spindellager
 mit 10kN axial belastet








































Bild 103: Gemessene Temperaturen und Reibmomente bei den Spindellagern der Baugröße 
7012, befettet mit dem Fett D und mit 10 kN rein axial belastet 
Lager 7012
Fett D


























Bild 104: Gegenüberstellung der gemessenen und berechneten Reibmomente bei den 
Spindellagern der Baugröße 7012, befettet mit dem Fett D und mit 10 kN rein axial belastet  
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Fett D in 7008/7012 Spindellager
 mit 5kN/10kN axial belastet








































Bild 105: Gegenüberstellung der gemessenen Reibmomente und Temperaturen bei den 
Spindellagern der Baugröße 7008 und 7012, befüllt mit dem Versuchsfett D 
 
In Bild 105 sind die gemessenen Reibmomente und Temperaturen bei den Versuchen mit dem 
Versuchsfett D an den Spindellagern der Baugröße 7008 und 7012 dargestellt. Während die 
Temperaturen ähnlich verliefen, verdreifachte sich das gemessene Reibmoment. Beim 
Betrachten des Durchmesser-Verhältnisses zwischen den 7008- und den 7012-Lagern 
(dm = 54 bzw. 77,5 mm) wird eine Änderung des Reibmomentes mit der 3. Potenz des 
Durchmessers festgestellt. 
Um Messungen bei einer weiteren Lagergröße durchzuführen, wurden Spindellager der 
Baugröße 7017 ausgewählt. Wie beim Vergleich der Ergebnisse bei den Baugrößen 7008 und 
7012 nahmen die Reibmomente bei den Lagern der Baugröße 7017 bei allen Drehzahlen 
deutlich zu, während sich die gemessenen Werte der Temperaturen kaum änderten. 
Da am FE8-Prüfstand nur die Laststufen 10 und 20 kN aufgebracht werden können und die 
dynamische Tragzahl der Spindellager der Baugröße 7017 einen Wert von 65,5 kN hat, 
wurden die entsprechenden Lager mit den beiden Belastungen geprüft (Bild 106 und Bild 
107). Das C/P-Verhältnis betrug bei den 7008-Spindellagern 3,6 (Fax = 5 kN) und bei den 
7012-Lagern 3,48 bzw. 1,87 (Fax = 10 bzw. 20 kN). Bei den Lagern der Baugröße 7017 ergab 
sich bei der Laststufe 10 kN ein C/P von 6,5 und bei der Last 20 kN ein C/P von 3. Am FE8-
Prüfstand in der vorhandenen Ausführung, können die Lager nur mit 10 oder 20 kN rein axial 
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belastet werden. Um das C/P-Verhältnis beizubehalten (7008 mit 5 kN axial) müssten die 
Lager mit etwa 15 kN axial belastet werden. 
Fett A in 7017 Spindellager
 mit 10kN axial belastet


































Bild 106: Gemessene Temperaturen und Reibmomente bei den Spindellagern der Baugröße 
7017, befettet mit dem Fett A und mit 10 kN rein axial belastet 
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Fett A in 7017 Spindellager
 mit 20kN axial belastet




































Bild 107: Gemessene Temperaturen und Reibmomente bei den Spindellagern der Baugröße 
7017, befettet mit dem Fett A und mit 20 kN rein axial belastet 
 
In Bild 108 sind die gemessenen Reibmomente bei den verschiedenen Lagergrößen und 
Laststufen, die mit dem Versuchsfett A untersucht wurden, einander gegenübergestellt. Wie 
der interpolierte (aus den Versuchen mit Fax = 10 bzw. 20 kN, in 7017-Lagern) Verlauf in 
Bild 108 zeigt, würde sich das Reibmoment bei den Versuchen mit den Spindellagern der 
Baugröße 7017 bei einem korrekten C/P-Verhältnis gegenüber den Werten der 7012-Baureihe 
mit der zweiten Potenz des Durchmesserverhältnisses ändern. Die steile Abnahme des 
Reibmomentes ist auf das unterschiedliche Temperaturverhalten zurückzuführen (Bild 106 
und Bild 107). 
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Fett A in 7008/7012/7017 Spindellager
 mit 5kN/10kN/20kN axial belastet
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C /P  = 3,6
C /P  = 3,48
C /P  = 5,45
 
Bild 108: Gegenüberstellung der gemessenen Reibmomente bei den Spindellagern der 
Baugröße 7008, 7012 und 7017 mit dem Versuchsfett A 
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9 Iterative Berechnung der Betriebstemperatur 
Damit das Berechnungsverfahren unabhängig von allen experimentellen Angaben funktionie-
ren kann, wird zuletzt die Temperatur in Anlehnung an die thermische Bezugsdrehzahl-
Berechnung [67] [72] nach der DIN ISO 15312 iterativ ermittelt. Grundlage der Berechnung 
ist eine Beziehung zwischen dem Reibmoment und der Temperatur. 






φ=    (107) 
r ( )A D d Bπ= + ⋅   (108) 
Wobei: 
r, Bezugq    Bezugswärmestromdichte 
rΦ     Bezugswärmestrom 
rA    Bezugsfläche  
D    äußerer Durchmesser des Lagers 
d    innerer Durchmesser des Lagers 
B     Breite des Lagers 
 
Für normale Anwendungsfälle werden für die Wärmestromdichte rq  bei einer Temperaturdif-
ferenz r Ar 50 Kθ θ− = und bei einem Radiallager folgende Werte angenommen: 
• Für rA < 50 000 mm2: r, Bezugq =0,016 W/ mm2 
• Für rA > 50 000 mm2: 
0,34
r
r, Bezug 0,016 50000
Aq
−⎛ ⎞= ×⎜ ⎟⎝ ⎠ W/mm
2 
Die Berechnung der Temperatur im Lager basiert auf der Wärmebilanz im Wälzlagersystem 
unter Bezugsbedingungen. Die in Wälzlagern unter den Bezugsbedingungen und bei 
thermischer Bezugsdrehzahl entstehende Reibungswärme entspricht dem aus dem Wälzlager 
abgeleiteten Wärmestrom:  
r rN Φ=    (109) 
Die Reibungswärme eines Wälzlagers bei thermischer Bezugsdrehzahl unter Bezugsbedin-





nN Mπ Φ= =   (110) 
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Mges ist das gesamt berechnete Reibmoment. 
Der aus dem Wälzlager unter Bezugsbedingungen abgeleitete Wärmestrom wird aus der 
Bezugswärmestromdichte rq und der wärmeführenden Bezugsfläche rA  berechnet: 
r r,Bezug rq AΦ = ⋅   (111) 





n M q Aπ = ⋅   (112) 
Bei einer Temperatur von 70 °C ist die Wärmestromdichte nach DIN ISO 15312 gleich der 
Bezugswärmestromdichte r, Bezugq , wobei die Wärmestromdichte bei Raumtemperatur (20°C) 
gleich null ist. 
Weiterhin wurde angenommen, dass die Wärmestromdichte rq  im Bereich zwischen 20 °C 
und 70 °C linear verläuft, so dass eine Annäherung in der Form: 
r, Bezug
r ( ) ( 20) 50
q
q T T= −  möglich ist.  (113) 
Die Lagertemperatur wird dann durch Iteration bestimmt. Die Iteration wird mit einem 































Bild 109: Gegenüberstellung der gemessenen und der berechneten Temperaturen bei den 
Versuchen mit dem Versuchsfett A (Fax = 160 N) 
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In Bild 109 ist eine Gegenüberstellung der gemessenen und der berechneten Temperaturen bei 
den Versuchen mit den Lagern der Baugröße 7008, befettet mit dem Versuchsfett A und rein 
axial belastet mit 160 N, abgebildet. Diese Temperaturen beziehen sich auf den Lageraußen-
ring. Zur iterativen Berechnung der Temperatur wurden (alternativ), sowohl das berechnete 
als auch das gemessene Reibmoment (zum Vergleich) eingesetzt. 
Wie abgebildet sind die berechneten und die gemessenen Verläufe im Bereich der kleinen 
Drehzahlen sehr ähnlich, sowohl bei der Berechnung mit den gemessenen als auch mit den 
berechneten Reibmomenten. Im Bereich mittlerer Drehzahlen sind Abweichungen 
aufgetreten, die bei den Berechnungen mit den berechneten Reibmomenten eindeutiger 
werden. Bei hohen Drehzahlen liegen die mit den berechneten Reibmomenten Temperatur 
näher der gemessenen Temperaturen. Abweichungen sind auf die Prüfstand-spezifische 
Bezugswärmestromdichte zurückzuführen. 
Bild 216bis Bild 222 im Anhang zeigen, dass die Abweichungen auch für alle anderen 
untersuchten Fette selbst bei verschiedenen Lagergrößen und -Belastungen gering sind. Bei 
manchen Fetten ist der Unterschied jedoch höher als bei anderen. Dies ist ebenfalls auf die 
Ungenauigkeit in der Bezugswärmestromdichte zurückzuführen. Die Abweichungen zwischen 
den aus gemessenen uns den aus berechneten Reibmomenten ermittelten Temperaturen sind 
auf die Abweichungen zwischen den berechneten und den gemessenen Reibmomenten 
zurückzuführen. 
 
124  Versuche mit Rillenkugellagern bei unterschiedlichen Belastungskombinationen 
 
10 Versuche mit Rillenkugellagern bei unterschiedlichen 
Belastungskombinationen 
Die Versuche bei kombinierter Belastung erfolgten mit den beiden ausgewählten Versuchsfet-
ten A und B. 
Der Prüfstand zur kombinierten Belastung ermöglicht es, über radial und axial angeordnete 
Tellerfeder-Pakete verschiedene Prüfbelastungen auf Lager der Größe 08 aufzubringen, (Bild 
17). Aufgrund dieser Anordnung wurden während der Messung bei radialer Belastung vier 
Prüflager im Gegensatz zu den zwei Prüflagern bei rein axialer Belastung untersucht. Es 
wurden 3 radiale und 2 axiale Lasten kombiniert. Die maximal erreichte Drehzahl betrug 
10000 U/min. 
Die dabei eingesetzten Rillenkugellager der Baureihe 6008 (Lagerluft „normal“, Blechkäfig) 
wurden bis zu einer Drehzahl von 10000 U/min betrieben. Die Versuchszeit betrug je 
Drehzahl 15 bis 30 Minuten. In den letzten 5 Minuten jeder Drehzahl-Stufe wurde die 
Messung ausgewertet, denn nach spätestens 10 Minuten stabilisierte sich der Temperatur- und 












































Bild 110: Gemessene Temperatur und Reibmoment axial und radial belasteter Rillenkugel-
lager (Fax = 915 N, Fra = 240 N) im Vergleich zum nach Palmgren berechneten Reibmoment 
 











































Bild 111: Gemessene Temperatur und Reibmoment rein radial belasteter Rillenkugellager 









































Bild 112: Gemessene Temperatur und Reibmoment rein axial belasteter Rillenkugellager 
(Fax = 212 N) im Vergleich zum nach Palmgren berechneten Reibmoment 
 
pal gren_212N 
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In Bild 110 und Bild 111 sind die gemessenen Temperaturen und Reibmomente sowie das 
nach Palmgren berechnete Reibmoment dargestellt, einmal für kombinierte und einmal für 
rein radiale Belastung. Die höheren Temperaturen bei kleinen Drehzahlen sind auf die 
Erwärmung des Prüfstandes bei vorausgegangenen Versuchen zurückzuführen; daher treten 
beim Reibmomentenverlauf zwei Maxima auf. In Bild 112 sind Verläufe der Reibmomente 
und der Temperaturen bei rein axialer Belastung dargestellt. 
Um genauere Werte der Reibmomente bei sehr kleinen Drehzahlen zu erhalten, wurden 











































Bild 113: Gemessene Temperatur und Reibmoment rein radial belasteter Rillenkugellager 
(Fra = 240 N, Fax = 0 N), bei kleinen Drehzahlen 
 
In den zwei folgenden Diagrammen sind die Verläufe der gemessenen Reibmomente und 
Temperaturen und nach Palmgren berechneten Reibmomente für das Versuchsfett A bei 2 
weiteren rein radialen Lasten dargestellt. Wie in den vorigen Diagrammen nähern sich die 
nach Palmgren berechneten Reibmomente bei kleinen Drehzahlen den gemessenen Werten 
an. Bei höheren Drehzahlen sind die berechneten Werte zu groß. 
Die Unstetigkeiten in den berechneten Verläufen resultieren aus Temperatur-Schwankungen, 
denn zur Berechnung wurde die Betriebsviskosität entsprechend den gemessenen Temperatu-
ren eingesetzt. 
Die gemessenen Reibmomente und Temperaturen nehmen bei der höheren radialen Last zu. 










































Bild 114: Gemessene Temperatur und Reibmoment rein radial belasteter Rillenkugellager 











































Bild 115: Gemessene Temperatur und Reibmoment rein radial belasteter Rillenkugellager 
(Fra = 2160 N, Fax = 0 N) im Vergleich zum nach Palmgren berechneten Reibmoment 
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In den zwei folgenden Diagrammen (Bild 116 und Bild 117) sind Versuchsergebnisse bei 
einer rein axialen Belastung von Rillenkugellagern (Fax = 212 N / 915 N) dargestellt. 
Trotz der deutlich größeren Axiallast beim zweiten Verlauf ändert sich das gemessene 
Reibmoment nicht in gleichem Maße. Dies ist teilweise auf die vom vorangegangenen 
Versuchslauf erhöhte Temperatur zurückzuführen und möglicherweise auch auf geänderte 
Druckwinkel. 
Im Gegensatz zu den Versuchen sind die nach Palmgren berechneten Reibmomente auch im 
kleinen Drehzahlbereich deutlich höher als die gemessenen Werte. In Bild 116 sind zum 
Vergleich die Ergebnisse rein axial belasteter Spindellager gleicher Baugröße, mit voller und 
reduzierter Kugelanzahl wiedergegeben. Dabei zeigt sich, dass die Spindellager eine höhere 
Reibung haben. Dies kann mit dem höheren Bohrschlupfanteil, der engeren Schmiegung oder 
einer besseren Schmierstoffversorgung des Kontaktes zusammenhängen. 
 
Rillenkugellager 6008 / Spindellager 7008 
Fett: A
n40-100°C = 23-4,3mm2/s
FAxial = 212N / 160N / 75N





























Spindellager 7008 mit red. Kugel mit FAx = 75N
Spindellager 7008 mit FAx = 160N
 
Bild 116: Das gemessene Reibmoment rein axial belasteter Rillen- und Schrägkugellager 
(Fax = 212 N bzw. 160 N, Fra = 0 N) im Vergleich zum nach Palmgren berechneten 
Reibmoment 
 










































Bild 117: Gemessene Temperatur und Reibmoment rein axial belasteter Rillenkugellager 
(Fax = 212 N bzw. 915 N, Fra = 0 N) im Vergleich zum nach Palmgren berechneten 
Reibmoment 
 
In Bild 182 bis Bild 186 im Anhang sind Verläufe von Versuchen mit dem Fett A dargestellt, 
bei denen die Rillenkugellager kombiniert belastet wurden. Während die axiale Last in zwei 
Stufen (Fax = 212 N /915 N) variierte, wurde die radiale Belastung in drei Stufen verändert 
(Fra = 240 / 1050 / 2160 N). 
Bei kleinen kombinierten Belastungen (Bild 119) ist der Verlauf der gemessenen Reibmomen-
te und Temperaturen über der Drehzahl relativ flach. 
In Bild 183 im Anhang, bei einer kombinierten Belastung von Fax = 212 N und Fra  = 1050 N, 
nimmt bei den höheren Drehzahlen das gemessene Reibmoment deutlich zu, was auch eine 
Erhöhung der Temperatur verursacht. 
In den folgenden Bildern (Bild 118, Bild 119 und Bild 120) sind die verschiedenen Laststufen 
einander gegenübergestellt. 
Auch die Rillenkugellager durchlaufen ein Reibungsmaximum, allerdings bei deutlich 
niedrigeren Drehzahlen als die Schrägkugellager und mit deutlich kleineren Werten des 
Reibmoments. Dies ist möglicherweise auf den größeren Bohrschlupfeinfluss, die engere 





































































Bild 119: Gemessene Reibmomente unter verschiedenen radialen Lasten und der axialen 
Last Fax = 212 N 


































Bild 120: Gemessene Reibmomente unter verschiedenen radialen Lasten und der axialen 
Last Fax = 915 N 
 
In den folgenden Bildern sind Ergebnisse für das Fett B wiedergegeben. 
In Bild 121 sind die gemessenen Temperaturen und Reibmomente bei einer rein radialen 
Belastung (Fra = 240 N) sowie das nach Palmgren berechnete Reibmoment dargestellt. Die 
Lager wurden mit dem Fett B befüllt. 
 













































Bild 121: Gemessene Temperatur und Reibmoment rein radial belasteter Rillenkugellager 
(Fra = 240 N, Fax = 0 N) im Vergleich zum nach Palmgren berechneten Reibmoment 
 
In Bild 122 und Bild 123 sind die Verläufe der gemessenen Reibmomente und Temperaturen 
und nach Palmgren berechneten Reibmomente für das Versuchsfett B bei höheren rein 
radialen Lasten dargestellt. Wie in den vorigen Diagrammen nähern sich die nach Palmgren 
berechneten Reibmomente bei kleinen Drehzahlen den gemessenen Werten an. Bei höheren 
Drehzahlen sind die berechneten Werte zu groß. 
Da die gemessenen Temperaturen für die Berechnung der Betriebsviskosität verwendet 
wurden, ergaben sich im berechneten Momentenverlauf nach Palmgren Unstetigkeiten.  
Im Vergleich zu den Versuchen mit dem Fett A ist der Unterschied zwischen gemessenen und 
nach Palmgren berechneten Reibmomente beim Fett B noch deutlicher. 
Die gemessenen Reibmomente und Temperaturen nehmen bei radialer Lasterhöhung zu. 
 












































Bild 122: Gemessene Temperatur und Reibmoment rein radial belasteter Rillenkugellager 












































Bild 123: Gemessene Temperatur und Reibmoment rein radial belasteter Rillenkugellager 
(Fra = 2160 N, Fax = 0 N) im Vergleich zum nach Palmgren berechneten Reibmoment 
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Im folgenden Diagramm sind Versuchsergebnisse bei rein axialer Belastung von Rillenkugel-
lagern (Fax = 212 N) dargestellt. 
 
Rillenkugellager 6008











































Bild 124: Gemessene Temperaturen und Reibmomente rein axial belasteter Rillenkugellager 
(Fax = 212 N) für die Fette A und B im Vergleich zu den nach Palmgren berechneten 
Reibmomentverläufen 
 
Im Gegensatz zu den Versuchen bei rein radialer Belastung liegen die nach Palmgren 
berechneten Reibmomente auch im kleinen Drehzahlbereich deutlich höher als die 
gemessenen Werte. 
In Bild 125 ist zu erkennen, dass die gemessenen Reibmomente bei niedrigen Belastungen 
und bei mittleren und hohen Drehzahlen (ab 5000 U/min) die gleichen Werte erreichen wie 
bei den Spindellagerversuchen mit dem gleichen Versuchsfett B. 
 
















































Spindellager 7008 mit FAx = 160N
 
Bild 125: Gemessene Temperatur und Reibmoment rein axial belasteter Rillen- und 
Schrägkugellager (Fax = 212 N bzw. 160 N, Fra = 0 N) im Vergleich zum nach Palmgren 
berechneten Reibmoment 
 
In Bild 126 und Bild 127 sind Verläufe von Versuchen mit dem Fett B dargestellt, bei denen 
die Rillenkugellager kombiniert belastet wurden. Während die axiale Last in zwei Stufen (Fax 
=212 N / 915 N) variierte, wurde die radiale Belastung in drei Stufen verändert (Fra = 240 / 
1050 / 2160 N). 
Bei kleinen kombinierten Belastungen ist der Verlauf der gemessenen Reibmomente und 
Temperaturen über der Drehzahl relativ flach. Im Unterschied zu den Versuchen mit 
Versuchsfett A sind die gemessenen Reibmomente bei niedrigen Drehzahlen deutlich höher, 
was auf die höhere Viskosität zurückzuführen ist. Bei mittleren und hohen Drehzahlen nähern 
sich die gemessenen Reibmomente der zwei Versuchsfette einander an. 
Bei einer kombinierten Belastung von Fax = 212 N und Fra= 1050 N, nimmt bei den höheren 
Drehzahlen das gemessene Reibmoment deutlich zu, wobei eine Erhöhung der Temperatur 
verzeichnet wurde. 
In Bild 128 bis Bild 130 sind Lastkombinationen einzeln dargestellt; in Bild 190 im Anhang 
sind die verschiedenen Laststufen bei rein radialer Belastung einander gegenübergestellt. Die 
Zunahmen der Reibmomente bei 9000 U/min in Bild 126 (Fra variiert, Fax = 212N) sind auf 
Resonanzen in diesem Drehzahlbereich zurückzuführen. Dabei wird ein schnelleres 
Wiederkehren des Fettes in die Kontaktzone verursacht. 
































Bild 126: Gemessene Reibmomente unter verschiedenen radialen Lasten und der axialen 






























Bild 127: Gemessene Reibmomente unter verschiedenen radialen Lasten und der axialen 
Last Fax = 915 N 












































Bild 128: Gemessene Temperatur und Reibmoment axial und radial belasteter Rillenkugel-












































Bild 129: Gemessene Temperatur und Reibmoment axial und radial belasteter Rillenkugel-
lager (Fax = 915 N, Fra = 1050 N) im Vergleich zum nach Palmgren berechneten Reibmoment 
 













































Bild 130: Gemessene Temperatur und Reibmoment axial und radial belasteter Rillenkugel-
lager (Fax = 212 N, Fra = 2160 N) im Vergleich zum nach Palmgren berechneten Reibmoment 
 
Bei den Lastkombinationen Fax = 915 N, Fra = 240 N, Bild 128 / Fax = 915 N, Fra = 1050 N, 
Bild 129 liegen die gemessenen Reibmomente und Temperaturen deutlich über denen beim 
Versuchsfett A. Der Verlauf bei kleinen Drehzahlen ist ebenfalls stark unterschiedlich: Bei 
Fett A nimmt die Reibung dort mit der Drehzahl zu, bei Fett B hingegen ab. 
Bei der Lastkombination Fax = 212 N, FRa = 2160 N, Bild 130 sind im Vergleich zu den 
Versuchen mit dem Fett A deutlich höhere Temperaturen und Reibmomente gemessen 
worden, insbesondere bei mittleren und hohen Drehzahlen. 
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11 Zusammenfassung und Ausblick 
Die Ergebnisse der experimentellen Untersuchungen zeigen, dass das Schmierstoffangebot 
einen wesentlichen Einfluss auf das Reibungsverhalten fettgeschmierter Lager hat. 
Die gemessenen Schmierfilme sind meistens deutlich dünner als die nach EHD-
Schmierungstheorie für Vollschmierung berechneten, es kommt aber trotzdem nicht zu einer 
metallischen Berührung. 
Es liegt also eine Minimalmengenschmierung (Starvation) vor, als Vorteil ergeben sich sehr 
geringe Reibmomente, da die Scherverluste im Schmierstoff minimiert werden. 
Es wurde ein verbessertes Berechnungsverfahren für das Reibmoment mit fettspezifischem 
Korrekturwert für das hydrodynamische Rollreibmoment entwickelt. Diese Korrektur 
berücksichtigt die Schmierstoffversorgung. 
Die wichtigen Einflussfaktoren auf den Korrekturwert sind: 
- die rheologischen Eigenschaften der Fette, 
- die maximale Drehzahl während der Vorbeanspruchung, 
- und die Kinematik, insbesondere der Bohrschlupf und die Käfigbauform. Dies hat sich bei 
Versuchen mit radial und kombiniert belasteten Rillenkugellagern ergeben. 
Das Berechnungsmodell ermöglicht eine Ermittlung von Reibmomenten, Schmierfilmhöhen 
und Temperaturen von Wälzlagern in Abhängigkeit von Last- und Baugröße. Die mit dem 
Schmierstoffverdrängungskoeffizienten optimierten Werte zeigen eine sehr gute Korrelation 
mit den gemessenen Werten bei den kleineren axialen Lasten. 
Aufbauend auf diesen Forschungsergebnissen sollte die Gültigkeit des Berechnungsverfahrens 
zur Vorausberechnung des Reibmomentes auf verschiedene Lastfälle und Lagerbauarten 
ausgedehnt werden. Darüber hinaus muss der Korrekturfaktor ΦFS zur Berücksichtigung der 
Schmierstoffversorgung bei Fettschmierung physikalisch genauer begründet werden und 
dadurch wird die Genauigkeit der Reibmomentberechnung insbesondere bei niedrigen Lasten 
weiter erhöht. 
Für die Genauigkeit der Reibmomentberechnung ist außerdem die Kenntnis der Schmierstoff-
viskosität von Bedeutung. Hier gilt es, den Einfluss der Hertzschen Pressung sowie der 
Temperatur in der Kontaktzone auf die Viskosität genauer zu untersuchen. 
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Bild 132: Dielektrizitätskonstanten des Fettes C nach der 23. Scherung 
























































































































































































































































Bild 138: Dielektrizitätskonstanten des Fettes E nach der 23. Scherung 











































































































































































































Bild 143: Dielektrizitätskonstanten des Grundöls von Fett A mit Additiven 
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Bild 147: Statische Ölabscheidung nach DIN 51817 bei 40 °C 
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Bild 151: Schubspannung in Abhängigkeit der Scherrate für das Fett C bei 40 °C, Platte-
Kegel-System 




































































































D = 4700 a/s
T = 30°C
 
Bild 155: Das Zeitverhalten der Schubspannung für das Versuchsfett A bei 30 °C und bei 
einer Scherrate D = 4700 s-1, Platte-Kegel-System 
 
 





















D = 3000 1/s
T = 33°C
 
Bild 156: Das Zeitverhalten der Schubspannung für das Versuchsfett B bei 33 °C und bei 
























D = 500 1/s
T = 31°C
 
Bild 157: Das Zeitverhalten der Schubspannung für das Versuchsfett C bei 31 °C und bei 


























D = 1700 1/s
T = 33°C
 
Bild 158: Das Zeitverhalten der Schubspannung für das Versuchsfett D bei 33 °C und bei 

























D = 1800 1/s
T = 40°C
 
Bild 159: Das Zeitverhalten der Schubspannung für das Versuchsfett E bei 40 °C und bei 
einer Scherrate D = 1800 s-1, Platte-Kegel-System 
 






















D = 1200 1/s
T = 42°C
 
Bild 160: Das Zeitverhalten der Schubspannung für das Versuchsfett F bei 42 °C und bei 












































Bild 161: Gemessene Reibmomente und Temperaturen bei den Versuchen mit dem Fett A in 





























Bild 162: Gemessene und nach EHD berechnete Schmierfilmhöhen bei den Versuchen mit 
dem Fett A in mit 160 N rein axial belasteten Spindellagern 7008 
 
Fett B








































Bild 163: Gemessene Reibmomente und Temperaturen bei den Versuchen mit dem Fett B in 
mit 160 N rein axial belasteten Spindellagern 7008 
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Bild 164: Gemessene und nach EHD berechnete Schmierfilmhöhen bei den Versuchen mit 











































Bild 165: Gemessene Reibmomente und Temperaturen bei den Versuchen mit dem Fett C in 






























Bild 166: Gemessene und nach EHD berechnete Schmierfilmhöhen bei den Versuchen mit 













































Bild 167: Gemessene Reibmomente und Temperaturen bei den Versuchen mit dem Fett D in 
mit 160 N rein axial belasteten Spindellagern 7008 
 
 



























Bild 168: Gemessene und nach EHD berechnete Schmierfilmhöhen bei den Versuchen mit 












































Bild 169: Gemessene Reibmomente und Temperaturen bei den Versuchen mit dem Fett E in 
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Bild 170: Gemessene und nach EHD berechnete Schmierfilmhöhen bei den Versuchen mit 











































Bild 171: Gemessene Reibmomente und Temperaturen bei den Versuchen mit dem Fett F in 
mit 160 N rein axial belasteten Spindellagern 7008 
 



























Bild 172: Gemessene und nach EHD berechnete Schmierfilmhöhen bei den Versuchen mit 
dem Fett F in mit 160 N rein axial belasteten Spindellagern 7008 





















M_GÖ_Fett C_MA_ML M_GÖ_Fett C_MA_OL M_Fett C
 
Bild 173: Gemessene Reibmomente bei Öl-Luft-Versuchen mit dem Grundöl (mit 
Additiven) des Versuchsfettes C bei eingeschalteter Öl-Luft-Schmierung (ML) und 
abgeschaltetem Luftstrom (OL) im Vergleich mit den Fett-Ergebnissen 
Anhang 165 
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Bild 174: Gemessene Temperaturen bei Öl-Luft-Versuchen mit dem Grundöl (mit 
Additiven) des Versuchsfettes C bei eingeschalteter Öl-Luft-Schmierung (ML) und 





























Bild 175: Gemessene und nach EHD berechnete Schmierfilmhöhen für das Fett C und 
dessen Grundöl mit Additiven 
166  Anhang 
 
























Bild 176: Gemessene Reibmomente bei Öl-Luft-Versuchen mit dem Grundöl (mit 
Additiven) des Versuchsfettes E bei eingeschalteter Öl-Luft-Schmierung (ML) und 
abgeschaltetem Luftstrom (OL) im Vergleich mit den Fett-Ergebnissen 
Fett E - Grundöl mit Additiven
























Bild 177: Gemessene Temperaturen bei Öl-Luft-Versuchen mit dem Grundöl (mit 
Additiven) des Versuchsfettes E bei eingeschalteter Öl-Luft-Schmierung (ML) und 
abgeschaltetem Luftstrom (OL) im Vergleich mit den Fett-Ergebnissen 
Anhang 167 
 


























Bild 178: Gemessene und nach EHD berechnete Schmierfilmhöhen für das Fett E und 
dessen Grundöl mit Additiven 
Fett F-Grundöl mit Additiven
in 7008 Spindellager
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Bild 179: Gemessene Reibmomente bei Öl-Luft-Versuchen mit dem Grundöl (mit 
Additiven) des Versuchsfettes F bei eingeschalteter Öl-Luft-Schmierung (ML) und 
abgeschaltetem Luftstrom (OL) im Vergleich mit den Fett-Ergebnissen 
168  Anhang 
 
Fett F-Grundöl mit Additiven
 in 7008 Spindellager
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Bild 180: Gemessene Temperaturen bei Öl-Luft-Versuchen mit dem Grundöl (mit 
Additiven) des Versuchsfettes F bei eingeschalteter Öl-Luft-Schmierung (ML) und 
abgeschaltetem Luftstrom (OL) im Vergleich mit den Fett-Ergebnissen 

























Bild 181: Gemessene und nach EHD berechnete Schmierfilmhöhen für das Fett F und 













































Bild 182: Gemessene Temperatur und Reibmoment axial und radial belasteter Rillenkugel-












































Bild 183: Gemessene Temperatur und Reibmoment axial und radial belasteter Rillenkugel-
lager (FAx = 212 N, FRa = 1050 N) 
 












































Bild 184: Gemessene Temperatur und Reibmoment axial und radial belasteter Rillenkugel-











































Bild 185: Gemessene Temperatur und Reibmoment axial und radial belasteter Rillenkugel-














































Bild 186: Gemessene Temperatur und Reibmoment axial und radial belasteter Rillenkugel-













































Bild 187: Gemessene Temperatur und Reibmoment axial und radial belasteter Rillenkugel-
lager (FAx = 212 N, FRa = 240 N) 
 












































Bild 188: Gemessene Temperatur und Reibmoment axial und radial belasteter Rillenkugel-










































Bild 189: Gemessene Temperatur und Reibmoment axial und radial belasteter Rillenkugel-

























































Bild 191: Gegenüberstellung der gemessenen und berechneten Reibmomente für das Fett B 
 



























Bild 192: Gegenüberstellung der gemessenen und berechneten Reibmomente für das Fett B 




























































Bild 194: Gegenüberstellung der gemessenen und berechneten Reibmomente für das Fett C 






























Bild 195: Gegenüberstellung der gemessenen und berechneten Reibmomente für das Fett D 
 




























Bild 196: Gegenüberstellung der gemessenen und berechneten Reibmomente für das Fett D 





























































Bild 198: Gegenüberstellung der gemessenen und berechneten Reibmomente für das Fett E 





























Bild 199: Gegenüberstellung der gemessenen und berechneten Reibmomente für das Fett F 
 





























Bild 200: Gegenüberstellung der gemessenen und berechneten Reibmomente für das Fett F 


































































































































































































































































Bild 206: Gegenüberstellung der gemessenen und der korrigierten berechneten Schmierfilm-

































Bild 207: Gegenüberstellung der gemessenen und der korrigierten berechneten Schmierfilm-
höhen für das Fett C 
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Bild 208: Gegenüberstellung der gemessenen und der korrigierten berechneten Schmierfilm-

































Bild 209: Gegenüberstellung der gemessenen und der korrigierten berechneten Schmierfilm-




































Bild 210: Gegenüberstellung der gemessenen und der korrigierten berechneten Schmierfilm-

































Bild 211: Das mit der korrigierten berechneten Schmierfilmhöhe korrigierte berechnete 
Reibmoment und dessen Gegenüberstellung der gemessen und der unmodifizierten 
berechneten Werte für das Fett B 
































Bild 212: Das mit der korrigierten berechneten Schmierfilmhöhe korrigierte berechnete 
Reibmoment und dessen Gegenüberstellung der gemessen und der unmodifizierten 































Bild 213: Das mit der korrigierten berechneten Schmierfilmhöhe korrigierte berechnete 
Reibmoment und dessen Gegenüberstellung der gemessen und der unmodifizierten 





































Bild 214: Das mit der korrigierten berechneten Schmierfilmhöhe korrigierte berechnete 
Reibmoment und dessen Gegenüberstellung der gemessen und der unmodifizierten 





























Bild 215: Das mit der korrigierten berechneten Schmierfilmhöhe korrigierte berechnete 
Reibmoment und dessen Gegenüberstellung der gemessen und der unmodifizierten 

































Bild 216: Gegenüberstellung der gemessenen und der berechneten Temperaturen bei den 



























Bild 217: Gegenüberstellung der gemessenen und der berechneten Temperaturen bei den 
































Bild 218: Gegenüberstellung der gemessenen und der berechneten Temperaturen bei den 


























Bild 219: Gegenüberstellung der gemessenen und der berechneten Temperaturen bei den 
Versuchen mit dem Versuchsfett E (Fax = 160 N) 
 





























Bild 220: Gegenüberstellung der gemessenen und der berechneten Temperaturen bei den 






























Bild 221: Gegenüberstellung der gemessenen und der berechneten Temperaturen bei den 






























Bild 222: Gegenüberstellung der gemessenen und der berechneten Temperaturen bei den 
Versuchen mit dem Versuchsfett D (Fax = 10 kN) 
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